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PREFAŢĂ 


Congresul al IX-lea ul Partidului Comunist Román a concretizat 
progrumul dezvoltării multilaterale a României pentru perioada 
1966-—1970, în vederea continuării pe o treaptă superioară a proce- 
sului de desăvârșire a construcției socialismului. În această perioadă 
forțele de producţie vor cunoaște o puternică dezvoltare, întreaga 
economie va crește în ritm susținut, armonios, pe o linie continuu 
asecendentá. 

Un rol de seamă în înfăptuirea acestui program revine producţiei 
mijloacelor -de producţie, industriei constructoare de maşini, care 
exercită o influență hotăritoare osupra întregii economii. Industria 
constructoare de mașini trebuie să asigure cea mai mare parte din 
mașinile, instalațiile si utilajele complexe de înalt nivel tehnic, nece- 
sare tuturor ramurilor economiei naționale, 

Fiind forța dinamică a întregii economii, industria constructoare 
de mașini se găseşte în permanenţă în atenția partidului nostru. Ex- 
presie a acestei griji este și Consjátuirea pe țară a lucrătorilor din 
industria constructoare de maşini din iunie 1966, 

În cuvintarea tovarăşului NICOLAE CEAUȘESCU, secretar ge- 
neral al C.C, al P.C.R., la această consțătuire se spune: 

„Pornind de la importanța deosebită a industriei constructoare 
de mașini și ţinând seama de ráminerile în urmă într-o serie de 
subramuri ale ei, Comitetul Central a elaborat planuri concrete de 
dezvoltare rapidă a acestei ramuri, în special a producției de maşini- 
unelte, electrotehnică si electronică, de utilaj energetic, precum și a 
producţiei de piese de schimb, pentru ca astfel industria noastră să 
poată satisface într-o măsură tot mai mare necesităţile de mașini și 
utilaje de înaltă tehnicitate ale economiei naționale,“ Mai departe se 
arată că: „o mare răspundere revine industriei constructoare de ma- 
șini, pentru a asigura producerea acestor utilaje complexe, la terme- 
nele stabilite si la nivelul tehnicii mondiale. Indeplinirea în cele mai 
bune condiţii a acestor mari sarcini cere îmbunătățirea substanțială 


a activităţii de cercetare științifică si de proiectare, în vederea 
creării de noi tipuri de mașini și utilaje de mare productivitate, 
ridicării caracteristicilor tehnice si economice, perfecţionării conti- 
nue a tehnologiilor de fabricație.“ 


+ e 


Organele componente influențează in mod hotáritor comporta- 
rea în exploatare a masinilor si utilajelor din care fac parte, repre- 
zentind totodată un factor apreciabil al prețului de cost si, prin 
aceasta, al rentabilității exploatării. 

Este deci imperios necesar ca fiecare proiectant si tehnician 
din exploatare să fie inițiat cît mai bine asupra principiilor moderne 
de proiectare a organelor de masini si de utilaje, pentru a putea alege 
cele mai avantajoase soluții constructive, contribuind astfel la redu- 
cerea preţului de cost si la îmbunătăţirea calitățiilor și a condiţiilor de 
montare si exploatare. 

Domeniul de proiectare la care se referă îndrumătorul de faţă este 
vast și problemele ce-i revin sînt foarte variate. Autorii s-au bazat 
pe rezultatele propriei lor experiențe în proiectarea şi execuţia or- 
ganelor de mașini, maşinilor si utilajelor si au căutat să scoată în 
evidență metodele raționale de proiectare, care să fie utile proiectan- 
tilor și executanților de mașini si utilaje. În acest scop, lucrarea tra- 
tează numai proiectarea celor mai frecvent întilnite organe de mașini 
și utilaje (axe, rulmenţi, şuruburi, lagăre, transmisii, angrenaje etc.). 
O problemă rar întâlnită pînă acum în manualele de specialitate este 
aceea referitoare la recipientele cilindrice sub presiune. În prezent 
acestea constituie la noi un utilaj industrial de masă și de aceea în- 
drumătorul cuprinde un capitol în care se dau elementele de bază 
necesare proiectării lor. 

Este știut că în proiectare nu se pot stabili reguli și formule ri- 
gide, aplicabile în toate cazurile. De aceea, în lucrare s-a folosit me- 
toda prezentării comparative de soluţii „greşite“ și „corecte“, sau au 
fost indicate procedee si metode de calcul pe care proiectanţții le pot 
folosi la tratarea cazurilor similare sau mai complicate. 

Pentru o proiectare reușită, o cerință principală este ca proiec- 
tantul să posede o experiență industrială largă, ca să poată aprecia 
diferite aspecte ale proiectării din puncte de vedere care uneori de- 
pășesc cadrul propriu-zis al activităţii de proiectare (legătura cu alte 
discipline, aspectul modern, legătura între cancepfie și aplicarea în 
practică etc.). 

În cursul lucrării s-au făcut trimiteri la standardele de bază. Con- 
siderind că sînt cunoscute standardele si tinind seama de dezvol- 
tarea lucrării, nu s-au făcut mai multe reproduceri de standarde 
și alte norme. 


Rolul indrumátorului de faţă este, pe de o parte, să facă apt pe 
proiectant să cuprindă el însuși soluțiile oferite de știință şi tehnică, 
iar pe de altă parte, să aprofundeze elementele comune la mai multe 
execuţii, adică să servească drept imbold la gîndire si vederi proprii 
în alegerea soluţiilor de proiectare, 

În expunerea capitolelor au fost incluse exemple de calcul și in- 
dicafii de folosire a materialelor, iar unele date uzuale au fost pre- 
zentate în anexele lucrării. 

S-au considerat cunoscute bazele rezistenței materialelor si ale 
cursului de organe de mașini. 

S-a indicat bibliografia principalelor lucrări care pot fi consul- 
tate de cei interesați pentru reimprospátarea sau aprofundarea cu- 
nostintelor. 

Din cele opt capitole pe care le cuprinde indrumátorul, capito- 
lele 1,2, 3, 4, 5 şi 8 au fost întocmite de ing. Cristofor Nicolae iar 
capitolele complexe 6 si 7 de ing. Bucșa Ioan. 

La întocmirea lucrării și la îmbunătăţirea ei a contribuit în largă 
măsură, prin sugestiile și observaţiile făcute, tov. ing. VICTOR KIL- 
LMANN, conferenţiar la Institutul Politehnic din Cluj, precum și 
ing. LOZANU ADRIAN și ing. GEORGESCU CONSTANTIN, cărora 
le aducem viile noastre mulţumiri. 

Autorii roagă pe specialiștii din domeniul proiectării de mașini şi 
utilaje, că și pe cei care vor folosi îndrumătorul, să-i sprijine prin 
observaţii critice și propuneri care să ducă la îmbunătăţirea unei 
eventuale ediții viitoare a lucrării. 


AUTORII 


Bucureşti, iulie 1967. 


Notiuni de bazá privind intocmirea 
sI conţinutul proiectelor de maşini 
şi utilaje 


CAPITOLUL 1 


1.1. Generalităţi 


Realizările impetuoase ale tehnicii în ultimele decenii se datoresc, 
printre altele, colaborării strînse a oamenilor de ştiinţă, a proiectan- 
Hor şi a constructorilor. Astfel, proiectanţilor le revine sarcina impor- 
tantă de a valorifica în practică rezultatele cercetării științifice, Este 
necesar să se sublinieze faptul că proiectantul are sarcina plină de 
răspundere de a analiza cît mai bine cerinţele şi condiţiile ridicate 
de tema de proiectare și prin aceasta de a pune bazele unei munci 
de proiectare judicioase în condiţiile realizării economice a obiectului, 

Uneori, conținutul temei de proiectare pune în fața proiectan- 
tului probleme noi; iată de ce este necesar ca acesta să știe ce cale 
trebuie să adopte şi la ce mijloace să recurgă, pentru ca rezultatul 
eforturilor și perseverenfei sale să fie pozitiv. 

În timp ce pentru mașinile şi utilajele existente, soluţiile sînt 
deja determinate, pentru cele ce urmează să fie realizate se cunosc 
numai condiţiile de îndeplinit şi se dispune de numeroase soluţii teh- 
nice, dintre care trebuie să fie găsită cea mai avantajoasă. Diversi- 
tatea acestor soluții posibile imprimă muncii de proiectare un grad 
accentuat de complexitate. 

Întocmirea documentației tehnice se bazează pe munca de con- 
«ccpfie în proiectare, Piesele documentaţiei tehnice conțin deci rezul- 
tatele şi soluţiile la care s-a ajuns prin rezolvarea problemelor cerce- 
tate în cadrul muncii de EFSER si servesc ín final la executarea 
obiectului proiectului. 

Este cunoscut faptul că sË unor produse de calitate supe- 
vioară este posibilă numai atunci cînd uzina sau fabrica, dotată cu 
utilajul corespunzător şi avînd nivelul tehnic necesar, dispune de 


o documentaţie tehnică ireproşabilă sub toate aspectele. Totodată, 
cei mai buni tehnologi şi economiști nu pot avea rezultate pozitive 
dacă proiectantul de utilaje nu fine seama în activitatea sa de consi- 
derentele economice și nu reduce la minimum prețul de cost al pro- 
iectării utilajului şi al fabricării acestuia, fără a prejudicia însă cali- 
tatea. 

Proiectarea reușită a unui utilaj cere din partea proiectantulni 
respectarea cu strictețe a unor cerințe esențiale, care se referă nu 
numai la munca de proiectare propriu-zisă, dar şi la exploatare. 


1.2. Analiza temelor de proiectare și alegerea 
soluției la elaborarea unui proiect 


1.2.1. Analiza temelor de proiectare 


Pentru desfășurarea muncii sale, proiectantul primește de la 
tehnolog sau de la beneficiarul proiectului o temă de proiectare, care 
conține condiții şi date privind maşina sau utilajul și anume acele 
elemente referitoare la stabilirea dimensiunilor, a performanţelor, la 
avantajele pe care noua maşină urmează să le realizeze etc. 

Rezolvarea constructivă a temei trebuie să fie precedată de analiza 
cerințelor pe care aceasta le impune obiectului care urmează să fie 
proiectat. 

Condiţiile conținute, de obicei, în temele de proiectare au în vedere 
următorii factori: 


— caracteristici tehnologice ; — manipulare ; 

— caracteristici mecanice ; — întreținere ; 

— performanţe ; — ciclu de reparaţii; 

— solicitare mecanică ; — consumuri specifice (energic, apă, 
— influenţe climaterice ; abur etc.); 

— influenţe chimice ; -- durată de folosire; 

— condiții locale ` — siguranță în exploatare ; 

— randament ; — cheltuieli de exploatare; 

— eficiență economică ; — aspect; 

— mărime (dimensiuni de gabarit);  — termen de execuție; 

— greutate; — număr de bucăţi; 

-- posibilităţi de transport; — funcționare fără zgomot etc. 


O înșiruire valabilă în toate cazurile a cerințelor din tema de 
proiectare, dispuse în ordinea importanței, nu este posibilă, deoarece 
de la obiect la obiect se schimbă importanța cerintel. 

De cele mai multe ori, aceste cerințe nu pot fi îndeplinite decît 
parțial. 
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Pentru proiectant, este de mare importanță să fie temeinic și 
exact informat asupra gradului de necesitate a fiecărei cerințe prescrise. 
De multe ori însă, chiar beneficiarul sau tehnologul respectiv nu sînt 
încă destul de lámuriti la întocmirea temei și este de datoria proiec- 
tantului de utilaje să insiste pentru urgenta clarificare a temei, încă 
de la început. 

În privința aprecierii gradului de importanță a cerinţelor temei, 
se pot întreprinde diverse procedee de estimare sistematică a cerin- 
țelor. Vom considera două sisteme de estimare a cerințelor temei 
si anume: 


— sistemul tabelar; 
— sistemul grafic, 


În sistemul tabelar, estimarea după importanță a cerințelor nece- 
sare poate fi considerată în următoarea gradafie: 


1. Cerinţe care trebuie îndeplinite neapărat, cu... «+. +. 8 puncte 
2. Cerinţe care urmează a fi îndeplinite pe cît posibil complet, cu. . . 2 puncte 
3. Cerinte a căror îndeplinire este cerută numai atunci cînd satisfacerea 

lor este posibilă din punct de vedere economic, cu . . . . . . 1 punct 
4. Restul cerințelor, care mu sînt importante gi pot fi neglijate, se mar- 

CHEAZA CU e ea za ei ee ta e Dea a Ed ep . EES 0 puncte 


Sistemul grafic din fig. 1.1, privind gradul de importanță a cerin- 
telor temei este sugestiv mai ales în cazuri mai simple. Graficul ilus- 


i Gradul de importantă 
0 7 2. "3 


Mod de functionare 


Conditii mecanice loole 
Influenfe climaterice 
Marime, greutate 
Siguranță în exploatare 
Durată de folosire 
Consum de energie 


ete, 


cerite prescrise 
KEE cerinte Ee 


Pig. 1.1. Linie caracteristică privind gradul de im- 
portanță a cerinţelor temei, 


trează diferitele proeminențe ale cerințelor temei şi prin trasarea 
pe grafic a liniei corespunzătoare soluției adoptate, se poate constata 
în ce măsură aceasta este sau nu corespunzătoare, 
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Este bine ca toate cerințele sá fie îndeplinite în egală măsură; 
atunci cînd acest lucru nu este posibil, se va urmări adoptarea unei 
soluții optime, prin care cerințele marcate cu două si în special cele 
cu trei puncte, să fie neapărat îndeplinite. În mod evident, pe primul 
plan se situează cerinţele cu caracter functional, care joacă un rol 
predominant. 


1.2.2. Factorii de care depinde adoptarea 
unei soluții de proiectare 


Aceşti factori pot fi clasificați după anumite criterii, iar pentru 
a oferi proiectantului posibilitatea de a avea o rapidă privire de ansam- 
blu, s-a adoptat următoarea împărțire în două grupe, după cum 
factorii se referă la: 

1. probleme de exploatare, care fin seama de cerinţele tehnologului 
sau beneficiarului ; 

2. probleme de execuție, care tin seama de posibilitatea de reali- 
zare în uzină, 

În cele ce urinează, sînt reprezentate aceste două grupe cu fac- 
torii lor de influență. 


1. Probleme de exploatare 2. Probleme de execuţie 
— Caracteristici tehnologice — Mod de funcționare 
— Caracteristici mecanice — Solicitare mecanică 
— Performanţe — Număr de bucăţi 
— Solicitare mecanică — Formă constructivă 
— Influențe climaterice — Posibilităţi de refolosire a unor maşini 
— Influențe chimice san utilaje complete sau numai părți 
— Condiţii locale ale acestora 
— Randament — Piese, subansambluri, ansambluri, agre- 
— Eficienţă economică gate standardizate sau normalizate 
— Mărime (dimensiuni de gabarit) — Materiale standardizate din țară saw 
— Greutate : din import 
— Posibilităţi de transport — Starea materialului 
— Manipulare — Material de protecție 
— Întreţinere Procedee de fabricaţie 
— Ciclu de reparaţii — Procedee de montaj 
— Consumuri specifice (energie, apă, — Cheltuieli de manoperă al preţ de cost 
abur ete.) total 
— Durată de folosire — Parcul disponibil de maşini unelte 
— Siguranţă în exploatare — Tolerante 
— Cheltuieli de exploatare — Rugozitatea suprafețelor 
— Aspect — Scule şi dispozitive 
— Termen de execuție — Calibre şi posibilităţi de verificare şi 
— Număr de bucăţi probe 
= Funcționare fără zgomot etc. — Grad de precizie şi calitate 


— Termen de execuţie 
— Cheltuieli de fabricaţie 
— Valorificarea deşeurilor etc. 
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Importanţa fiecărui factor poate diferi 
foarte mult de la caz la caz; ca urinare, 
insiruirea de mai sus nu repreziută ' o ordine 
rigidă după importanţa fiecărui factor. 


Factorii arátati nu sînt însă independenți 
unii de alții. Prin urmare, ei nu pot fi priviți 
izolat la rezolvarea unei soluții de proiectare. 
Chiar la rezolvarea unei probleme simple, este 
evident că factorii de care trebuie sá se fi- 


nă seama se găsesc într-o interdependență si Fu = Mod de:Rincfionare 
de cele mai multe ori, chiar mai mulți factori Ma = Material 
impun să fie analizafi simultan. Fa = Procedeu fabricajie 
P y . S Fo = Formă. constructiva 
Cînd se cercetează aprofuudat si multi- Pr = Pref 


lateral factorii din cele două grupe si rela- ; 

țiile reciproce pe care le pot determina, re- rig. 1:2: Tüterdependenta 
? a "a M E A ntre modul de funcționare, 
iese că, în esență, următorii patru factori, material, procedeele de 
considerați în sfera lor cea mai largă, şi fabricaţie, forma construc- 
anume: modul de funcționare, materialul, tivă şi prețul de cost, 
procedeele de fabricație şi forma construc- 

tivă posedă cele mai numeroase relaţii reciproce, ei cápátind ast- 
fel o însemnătate deosebită. 


Astfel, forma constructivă influențează asupra alegerii materialului 
şi modul de funcționare. Materialul poate fi ales numai ținînd seama de 
modul de funcționare, de forma constructivă şi de procedeele de fabrica- 
ție. La rîndul său, forma constructivă poate fi determinată în primul 
rînd de modul de îuncționare,, ținînd seama simultan de material 
şi de procedeele de fabricaţie. 

Relaţiile reciproce ale acestor factori cu preţul de cost al fabri- 
caţiei sînt arătate în fig. 1.2, 


1.2.3. Alegerea soluției la elaborarea 
unui proiect 


Primul pas pe drumul găsirii soluției unei teme de proiectare 
constă în a stabili nivelul tehnicii în domeniul respectiv, care deter- 
mină nivelul cerințelor care pot fi îndeplinite. 


O îndatorire de seamă în munca de proicctare este ca pentru fie- 
care funcțiune a mașinii sau a utilajului să se delibereze asupra mai 
multor soluţii, eventual să se întocmească mai multe variante, pentru 
af puten găsi pe cea mai potrivită, Dacă proiectantul cunoaşte dife- 
titele variante existente pentru un anumit scop, sarcina sa de a căuta 
toate posibilitățile de rezolvare principială devine mai uşoară. Solu- 
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Hie posibile de rezolvare trebuie materializate sub formă de schițe, 
executate chiar cu mîna liberă. Este imprudent ca proiectantul săi 
se mărginească la o singură idee și la o singură formă de execuţie, 
deoarece este dificil să aprecieze de la început care este soluția cea 
mai bună. 

Prin respectarea principiilor de mai sus, el: capătă perspicacitate 
în alegerea soluţiilor, fiindcă învață să cunoască diferitele posibilități 
de rezolvare, precum si avantajele şi dezavantajele lor. Astfel, el 
poate să înlăture repede toate soluţiile necorespunzătoare, alegînd 
cu probabilitate mărită pe cea mai potrivită, 

în anumite împrejurări, alegerea judicioasă a soluției necesită 
cercetări mai ample, investigaţii, machete bi sau tridimensionale, 
prototipuri etc. 

Procedeul de a materializa mai multe posibilități de rezolvare a 
ansamblului se repetă în mod similar la rezolvarea subansamblurilor. 

Nu totdeauna proiectantul este în situafia avantajoasă de a găsi 
ușor mai multe soluții. De cele mai multe ori, cerințele temei sînt atât 
de exigente şi riguroase, încît de la început nu se găseşte o soluţie 
mulfumitoare. Proiectantul va trebui însă să persevereze pentru 
descoperirea unor noi soluții mai corespunzătoare. , 

Gásirea unei solutii pentru cerinfele impuse prin temá este rareori 
consecința unei inspirafii subite; în general, ea reprezintă rezultatul 
unei deliberări planificate, bine dirijate. 

Există mai multe faze, a căror parcurgere sistematică conduce 
la alegerea judicioasă a soluțiilor. Subliniem de la început faptul 
că este necesar un studiu aprofundat pentru găsirea soluției optime, 
Pentru a ajunge la mai multe soluţii comparative, proiectantul care 
lucrează metodic şi rațional, trebuie să analizeze sistematic punctele 
arătate mai jos: 

— execuţii similare cunoscute; 

— analizarea cinematicii respective ; 

— organele şi mecanismele folosibile ; 

— dezvoltarea pe parcurs a utilejului respectiv ; 

— revistele şi documentația de specialitate ; 

— observaţiile întemeiate ale beneficiarilor anteriori ; 

— cercetarea atentă a proprietăților fizice și chimice ale mediului de manipulat; 

— soluțiile cunoscute din alte domenii de specialitate, înrudite ; 

— încercările prototipului etc, 


Proiectanfii începători au datoria de a-și dezvolta aptitudinile 
şi îmbogăţi cunoştinţele, în scopul formării spiritului de discernămînt 
în investigarea fenomenelor şi a spiritului de inițiativă, cápátind 
totodată încredere în forțele proprii. 


Xe 
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Ín cele ce urmeazá, se vor 
arăta trei exemple de găsirea 
mai multor soluţii pentru aceeaşi 
funcțiune. 

1. Pentru o reglare fină şi 
continuă pe verticală a unui 
teazem, se poate folosi o pană, 
un excentric sau un surub 
(fig. 1.3). 

Analizînd fiecare sistem, se Pig, 1.3. Organe servind la o reglare fină: 
pot constata următoarele : a — pană; b — excentric; e — surub, 


— reglarea cu pană (îig.+1.3, a) prezintă frecări apreciabile, iar reglarea fácindu-se 
prin ciocánirea penei, nu se poate obține o reglare fină; 

— reglarea cu excentric (fig. 1.3, b) prezintă dezavantaje ca: execuţie dificilă 
a camei, montaj dificil, asigurarea contra rotirii camei pe ax, asigurarea poziţiei dorite 
prin alt element etc.; 

— reglarea cu șurub (fig. 1.3, c); această soluţie, în afară de faptul că prezintă o 
oarecare incomoditate, deoarece șurubul trebuie manevrat pe dedesubt întrunește 
condițiile temei, este simplă, ieftină. 


2. Pentru articularea unui braţ pivotant, proiectantul are la 
dispoziție opt posibilități de execuție (fig. 1.4). Se observă că în 
figuri, cercul mic reprezintă gtiftul de fixare al bolțului. Se presupune 


Fig. 1.4. Posibilităţi de execuţie a unei articulaţii. 
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că hara din dreapta este fixă si că bara din stînga este. pivotantă 
în jurul bolţului. 

Soluțiile din fig. 1,4, a şi 1.4, a' sînt aproape echivalente, cu 
deosebirea că soluția din fig. 1.4, a este preferabilă în ceea ce pri- 
veste ungerea. 

Solutia din fig. 1.4, b’ este mai avantajoasă decît cea din fig. 1.4, b, 
deoarece suprafața de uzură oferită pentru rotirea brațului în fig. 
1.4, b' este mai mare decît în soluția din fig. 1.4, b. De asemenea, 
condițiile de ungere sînt mai favorabile în dispoziția din fig. 1.4, Ar, 

Nici una din soluțiile din fig. 1.4, c si fig. 1.4, e” nu se recomandă, 
deoarece toată sarcina pe care o suportă brațul pivotant este supor- 
tată de micul gtift de fixare al bolțului. 

Soluţiile din fig. 1.4, d si 
fig. 1,4, d sînt inverse celor din 
fig. 1.4, b şi fig. 1.4, b’. 

Din analiza fácutá, solufia de 
reținut este aceea din fig, 1.4, A, 
în care greutatea brațului pivotant 
este mai redusă decît în reprezen- 
tarea din fig. 1.4, d. 

3, Nu totdeauna sînt de rezol- 
vat numai probleme cinematice, 
a căror diferite soluţii trebuie cer- 
cetate în privința avantajelor şi 
dezavantajelor. De exemplu, în 
privința alegerii procedeului de 
fabricație trebuie sá se examineze, 
de asemenea, mai multe soluții. 

Pentru a exemplifica aceasta, se 
va folosi o pîrghie simplă (fig. 1.5). 
Aceasta poate fi executată echiva- 
lent prin turnare, forjare în matritá 
forjare liberă sau sudare, 

„În figură sînt arătate execuțiile 
corespunzătoare diferitelor proce- 
dee de fabricație. Urmează ca pro- 
iectantul să decidă asupra proce- 
deului de fabricaţie cel mai avan- 


tajos. 
Rig. 1,5, Pirghie cxecutatá prin diferite + Determinant pentru aceasta 
procedee de fabricație: este prețul de cost şi calitatea, 
a — turnatá dia fonta EE b = forjatá în matrifá Dacă este vorba numai de exe- 
lin OL 38;¢ fujatá Tier din OU 8B; — tă : : E ve : 
SES " Ton opaa Uee mdi cupia prin sudare sau prin forjare 
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liberă, se poate spune direct, fără o antecalculafie a prețului de cost, 
că piesele sudate vor fi mai ieftine; acest lucru va fi valabil pentru 
orice număr de bucăţi, deoarece în acest caz, numărul de bucăţi nu 
are influență asupra prețului de cost pe bucată. 


1.2.4. Desfășurarea planificată a muncii 
de proiectare 


Este cunoscut faptul că în toate domeniile activității omeneşti, 
fie că este vorba de o activitate manuală sau intelectuală, organizarea 
metodică planificată a lucrului garantează succesul dorit. 

S-a văzut că din numărul mare de factori, care influențează pro- 
iectarea, modul de funcționare, materialul, procedeele de fabricaţie si 
forma constructivă sînt cei mai importanți, În continuare, este necesar 
să se stabilească cea mai favorabilă ordine de tratare a acestor factori. 

Experienţa a dovedit că este judicios să se aplice ordinea expusă 
mai jos. 

După studierea temei, se va stabili cu ajutorul unei schițe con- 
strucția de principiu a utilajului, funcţionarea cerută, apoi se va alege 
materialul si în sfîrşit se va trece la forma constructivă, finínd seama 
de economicitatea procedeelor de fabricaţie, 

Acesta este în linii mari planul metodic de lucru. 

Grafic, s-ar putea reprezenta aproximativ ca în fig. 1.6, 


Pig. 1,6, Planul metodice de lucru, 


In cele ce urmează, aceşti factori se vor trata în aceeaşi ordine. 
Planul metodic de lucru se descompune deci în următoarele părți 
componente : 


-- definitivarea exactă a temei și clarificarea tuturor punctelor dependente de 
temă ; 

— elaborarea tuturor posibilităţilor de rezolvare pentru funcționarea cerută (conf. 
pet. 1) în reprezentări schematice (construcții de principiu) şi alegerea celei mai bune 
soluţii ; 

— alegerea celor mai potrivite materiale ; 

-- dezbaterea problemelor tehnice de execuţie; 

- forma constructivă cea mai corespunzătoare scopului; 

— evaluarea totală a utilajului, 


Construcția de principiu reprezintă o formă schematică, pe care 
numai forma constructivă finală o desăvârșeşte. Ca să ajungă la o 
formă de bază, proiectantul trebuie să facă ipoteze asupra materia- 
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lului de întrebuințat si asupra felului construcției, adică sá parcurgă 
grupele în ordinea: material — procedee de fabricație — formă 
constructivă, 

După fixarea formei de bază, proiectantul are în fața sa o imagine 
apropiată a maşinii sau ntilajului şi poate trece la. alegerea corespun- 
zătoare a materialului. Prin aceasta el este, de asemenea, în situația 
ca după considerarea tuturor factorilor tehnico-economici privind 
execuţia, să inițieze forma constructivă. Preţul de cost total decide 


e en em .— mm n mm mmm ma 


e 


Fig. 1.7. Planul metodic de lucru în cazul cînd prețul de cost nu 
este satisfăcător, 


în ultimă instanţă forma finală a fabricatului. Dacă prețul de cost 
nu este satisfăcător, este necesară reluarea dezbaterii în ordinea: 
material — procedee de fabricaţie — forma constructivă — preţ de 
cost (fig. 1.7), fără a neglija nici un moment calitatea. 


1.2.5. Recomandări privind elaborarea documentaţiei 
de proiectare 


În cele ce urmează se dan cîteva recomandări cu caracter metodic, 
care trebuie respectate de proiectanți la elaborarea documentație? 
de proiectare. 

1. Munca de proiectare fiind laborioasă şi complexă, proiectantul 
trebuie să fie atent ca nici o piesă din cadrul maşinii sau utilajului 
să nu De neglijată sau concepută necorespunzător; în caz contrar, 
s-ar putea ca funcționarea normală să fie periclitată. 

2. Nu este admisibil ca o piesă, a cărei proiectare a început, să 
fie părăsită și să se treacă mai departe, fără ca aceasta să fie complet 
trasată si definitivată. 

3. Pentru întocmirea desenelor de ansamblu de maşini și utilaje, 
se va tine seama de prescripţiile din STAS 6134-60. 

Condiţiile generale pentru desenele de execuție în construcția de 
mașini sînt precizate în STAS 6857-63. 

4. În munca de elaborare a proiectelor, trebuie să se lucreze 
exclusiv cu desene riguros întocmite la scară ; numai schițele de prin- 
cipiu pot fi întocniite cu mina liberă, 
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5. Se recomandă ca reprezentarea si cotarea desenelor sá se exe- 
cute în tuş. Desenele originale astfel executate prezintă avantajul 
că se pot copia bine, copiile fiind clare şi citete; acest fapt ușurează 
munca în uzina constructoare. 

6. Un desen de detaliu se poate executa numai pe baza unui desen 
de ansamblu (preliminar). Acesta din urmă trebuie întocmit în formă 
ireproşabilă, pe hârtie copiabilă (calc), prevăzut cu repere şi complet 
cotat, astfel încît întocmirea desenelor de detaliu să se poată face 
fără dificultăți. Pe acest desen, fiecare piesă trebuie complet con- 
turată, astfel încît fiecare cotă să fie direct transpusă pe desenul 
de detaliu. 

7. Se recomandă ca anumite instalații ale utilajelor, cum sînt 
instalaţiile de ungere etc., să fie întocmite în mod sugestiv în pers- 
pectivă, folosind metodele de desenare în perspectivă standardizate. 


1.3. Structura proiectelor de mașini și utilaje 


În Republica Socialistă România activitatea de proiectare de 
mașini, utilaje, aparate si instalaţii este concentrată, în linii generale, 
în institute (unități) de proiectare specializate pe ramuri şi în uzinele 
constructoare de mașini. 

Metodologia de elaborare a proiectelor de mașini şi utilaje este 
reglementată prin diferite acte normative, ca Hotáriri ale Consilului 
de Miniștri, standarde, norme de proiectare etc. 


1.3.1. Fazele de elaborare 
a documentației tehnice 


După cum s-a arătat la pct. 1.2.1, activitatea de proiectare por- 
neste de la o temă de proiectare, care are scopul de a stabili caracte- 
risticile gi performanțele cerute obiectului ce urmează a fi proiectat, 

În urma analizării temei, se trece la executarea proiectării propriu- 
zise, care, în mod obișnuit, se realizează în două faze de proiectare pentru 
maşini şi utilaje şi anume: 


— Studiu tenhnico-economic (STE) ; 
-- Proiect de execuție (PR). 


1.3.1.1. Studiul tehnico-economic (STE). Acest studiu are scopul 


de a fundamenta tema de proiectare, El trebuie să conțină calcule 
și considerații privind economicitatea şi eficacitatea obiectului de 
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proiectat, eventual prin studierea mai multor variante de soluții si 
comparații cu soluții existente. 


În proiectarea de maşini si utilaje, studiile tehnico-economice se 
întocmesc numai pentru produse noi care urmează a fi fabricate în 
serie si pentru unicatele de mare importanță pentru economia napio- 
nală. Conţinutul studiului tehnico-economic se diferențiază pe ramuri 
şi pe genuri de lucrări. 


1.3.1.2. Proieetele de execuție (PE). Proictele de execuţie se ela- 
borează pe baza studiului tehnico-economic aprobat pentru utilajele 
arătate la punctul 1.3.1.1, care necesită STE sau pe baza temei de 
proiectare, pentru utilajele care nu se încadrează la punctul de mai sus. 


Proiectele de execuţie au scopul de a stabili soluția, dimensionarea 
şi construcția obiectului, adică să determine elementele principale de 
calcul și constructive, necesare întocmirii.desenelor de execuție. Acestea 
trebuie să cuprindă toate datele necesare pentru elaborarea tehnolo- 
giei şi realizarea produsului în uzină. Documentaţia se completează cu 
indicaţii tehnice privind deservirea și întreținerea. 

Proiectul de execuţie al unei mașini sau utilaj cuprinde, de regulă, 
următoarele piese: 


A. Prese scrise 


— Memoriu de prezentare (desriere generală, încadrare în ansamblu, 
baze de proiectare etc). 

— Memoriu tehnic (descriere, funcționare, caracteristici tehnice 
principale, condiții de fabricaţie si recepție, măsuri de teh- 
nica securității etc.) 

— Caiet de sarcini (în acest caz, condiţiile corespunzătoare din 
memoriul tehnic sînt cuprinse aci). 

— Calcule şi considerații de dimensionare pentru produs sau ele- 
mentele sale principale etc). 


B, Piese desenate 


Desene de ansamblu și de subansambluri din care să reiasă îutreaga 
construcție, modul de funcționare, cu cotele principale și de gabarit, 
cu tolerante și jocuri, indicatorul fiind completat, precum si toate 
desenele de execuție pentru fiecare piesă nestandardizată în parte. 
Desenele de execuţie se elaborează de către organizația de proiec- 
tare sau de fabrica constructoare. 


Conţinutul amănunțit şi modul de întocmire al proiectelor de exe- 
cuție pentru mașini şi utilaje se stabilesc prin normative întocmite 
pe ramuri sau sectoare de activitate. 
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În unele cazuri, proiectul poate 
conține și desene de montaj pentru 
ansamblul general, subansambluri 
sau grupe de subansambluri, în care 
se indică jocurile și dimensiunile care 
trebuie controlate la montaj, scheme 
cinematice, desene de fundaţie etc. 

În toate cazurile însă, proiectele 
de execuţie, elaborate de institute de 
proiectare, vor conține o fișă tehnică 
de documentare. Aceasta are rolul de 
a pune la dispoziţia celorlalte insti- 
tute sau beneficiari etc. o informare 
tehnică asupra obiectului, care scutes- 
te de a repeta proiectarea unui obiect 
deja proiectat. Institutul care întoc- 
meste fișa are obligația de a o difuza 
la alte institute de proiectare. 

Fişa tehnică de documentare are 
formatul A3 (fig. 1.8) şi conține de- 
senul simplificat, la scară redusă, al 
maşinii, utilajului sau agregatului, 
precum si o scurtă descriere, defi- 
nind 'scopul, domeniul de utilizare, 
principiile constructive, caracteristi- 
cile tehnice principale, temperaturi şi 
presiuni de regim, presiuni de probă, 
gabarite, greutate etc. 

Pentru utilajele care fac parte 
din producția omologată a întreprin- 
derilor constructoare de mașini, in- 
stitutele şi unitățile de proiectare 
nu proiectează aceste produse, ci în- 
toemesc (cu ocazia STE sau P.E.) 
numai teme pentru proiectarea de uti- 


Fig. 1.8. Dien tehnică a unui con- 
tainer. 


laje, care intră în componența documentației tehnice respective. 
Astfel se întocmesc teme pentru transportoare cu bandă, elevatoare, 
poduri rulante, rezervoare de depozit, etc. 

Tema pentru proiectarea de utilaje, care fac parte din producția 
omologată a întreprinderilor, este alcătuită dintr-un text şi dintr-un 
desen schematic, din care să rezulte întreprinderea constructoare, 
catalogul, anul etc. precum și elementele necesare pentru identifi-. 
carea precisă a produsului, cum sînt caracteristicile funcționale si 
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de exploatare, dimensiunile de gabarit, modul de rezemare, modul 
de racordare cu celelalte utilaje din instalație, echipamentul anexă 
necesar etc, 
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Aplicarea tolerantelor în construcţia 
de maşini şi utilaje 
CAPITOLUL 2 


2.1. Erori de fabricaţie 


2.1.1. Cauzele care le generează 


Realizarea exact matematică a unei dimensiuni pe o piesă la 
valoarea sa nominală (teoretică) nu este niciodată necesară şi nici 
posibilă. Procedeele tehnologice nu permit realizarea unei dimensiuni 
decît cu o precizie aproximativă față de dimensiunea prescrisă; 
metodele de măsurare nu permit măsurarea exactă din cauza preci- 
ziei relative a instrumentului de măsurat, a erorii comise la manipularea 
sau la citirea indicaţiilor acestora, precum si din cauza reliefului 
suprafețelor prelucrate sau a altor cauze, 

Toate aceste cauze nu permit să se execute piesele cu o precizie 
absolută, ci numai cu abateri și anume: ` 


— abateri dimensionale, de la dimensiunile nomistale prescrise ; 
— abutevi macrogeometrice ale suprafețelor, de la forma geometrică teoretică; 
— abateri microgeometrice ale suprafejelor, de la netezimea suprafeţelor. 


Aceste erori inevitabile constituie precizia relativă a execuţiei 
pieselor. 

Rezultă deci necesitatea de a impune o limită la erorile admise 
Pentru prelucrare si la măsurări. Aceste erori admise sînt tolcrantele 
de fabricaţie şi tolerantele de măsurare. Mărimea lor depinde, în primul 
rind, de scopul piesei de obţinut, de calitatea mijloacelor de pre- 
lucrare si de celelalte mijloace de măsurare. 

Pentru a garanta funcționarea ireproşabilă a unei construcții 
mecanice, trebuie ca încă din timpul proiectării să se aprecieze și 
să se stabilească cu pricepere toleranțe corespunzătoare, care să 
țină seama de scopul intrebuintárii, de solicitări, precum şi de o pre- 
lucrare economică. 
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2.1.2. Importanţa abaterilor dimensionale 
în asamblarea organelor de mașini 


Confectionarea economică și rațională a ansamblurilor (maşini, 
aparate, motoare) necesită ca părţile lor componente să poată fi 
asamblate uşor. La fabricaţia în serie, de exemplu, la mașini unelte, 
piesele trebuie fabricate cu un grad de precizie suficient, pentru ca 
o piesă oarecare să poată fi înlocuită cu o altă piesă de schimb, fără 
nici o prelucrare ulterioară, mentinind în acelaşi timp condiţiile teh- 
nice prescrise, referitoare la funcționarea subansamblului din care 
face parte piesa respectivă sau la funcționarea ansamblului în între- 
gul său. l 

Piesele care îndeplinesc această condiție se numesc interschimbabile 
(imtersanjabile), iar proprietatea lor de a fi interschimbabile se numeşte 
anterschimbabilitate (interşanjabilitate). 

Realizarea acestor coudiții impune ca diferitele dimensiuni ale 
pieselor să fie prevăzute cu tolerante, astfel încît atunci cînd sînt 
executate în limitele acestora, să se poată asambla cu certitudine, 
fără ajustări şi să funcționeze în bune condiții. 

„Aşa dar, înscrierea de către proiectant a toleranfelor este recla- 
mată și de necesitatea ca piesele să fie interschimbabile. 


Principiul interschimbabilitáfii este valabil nu numai pentru 
piese finite, dar şi pentru subansambluri întregi de mașini. 


Interschimbabilitatea are o importanță deosebită în cazul produc- 
Dei în serie sí în masă, făcînd posibilă montarea mașinilor fără preluc- 
rári ulterioare ale pieselor componente. 

Un alt avantaj al interschimbabilitáfil, care intervine în fabri- 
cație, este acela că piese executate de mai multe uzine, fiecare uzină 
fabricînd numai anumite piese şi subansambluri, se pot asambla 
fără dificultate, operaţia fácindu-se în uzina conducătoare. 


2.1.3. Noţiuni de bază privind toleranţele 


Aceste noţiuni sînt stabilite prin norme internaționale. 

n R.S. România, terminologia si simbolizarea diferiților termeni 
referitori la tolerante si ajustaje sint precizate prin următoarele 
STAS-uri: 

STAS 46-52. Tolerante şi ajustaje, Dimensiuni, abateri şi toleranfe. Terminologie ; 

STAS 48-52. Tolerante şi ajustaje. Jocuri, stritigeri și ajustaje. Terminologie ; 

STAS 53-52, Toletante şi ajustaje. Sisteme de tolerante și sisteme de ajustaj. Termi- 
nologie. 
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2.1.3.1. Dimensiuni. Dimensiunea nominală N este valoarea luată 
ca bază pentru a caracteriza o anumită dimensiune (diametru, lun- 
gime etc.) independent de diferenţele admise, inerente imperfecțiunii 
de execuție, si pe care se raportează abaterile, de exemplu, 10 mm, 
(fig. 2.1). 

Orice cotă indicată pe un desen reprezintă o dimensiune nominală, 
care, pe cît posibil, se alege dintre diametrele normale prevăzute în 


Y 


la 


Łinia zero 


Reprezentare- 
generală 


Tig. 2.1. Dimensiuni, abateri şi toleranţe: 


a — reprezentarea grafică a noţiunilor de bază; b — reprezentarea grafică a 
cimpului de toleranță si a poziţiei acestuia faţă de linia zero. 


STAS 75—62, în scopul de a reduce la minimum numărul de scule si 
de aparate de măsurat, 

Dimensiunea efectivă E este dimensiunea. a cărei valoare se con- 
stată prin măsurarea, piesei după execuţie, de exemplu, 10,015 min. 
Pentru măsurări de precizie, măsurarea se face într-o încăpere sepa- 
rată cu o temperatură de referință constantă de 20%C, pentru a 
înlătura modificările de lungime datorite variațiilor de temperatură. 

Dimensiunile limită sînt. cele două dimensiuni (diametru, lun- 
gime etc.) între care trebuie să se afle dimensiunea efectivă şi anume : 


— dimensiunea. maximă Dyar Lmax; 
— dimensiunea minimă Dyin, Lyin 
De exemplu: 10,020 si 10,005 mm. 
2.1.3.2. Abateri (fig. 2.1, a). Abaterea efectivă A este diferența 
dintre dimensiunea efectivă şi dimensiunea nominală, đe exemplu, 
10,015— 10,000 == + 0,015 mm. 
Abaterile limită sînt cele două abateri prescrise între care poate 
varia abaterea efectivă si anume : 
— abaterea superioară A, este diferența dintre dimensiunea maximă şi dimen- 
siunea noninală, de exemplu, 10,020 — 10,000 = + 0,020 mm san 9,970 — 
— 10,000 -= — 0,030 mm; 
— abaterea inferioară A; este diferența dintre dimeusiunea minimă și dimensiunea 


nominală, de exemplu, 10,005 — 10,000 = + 0,005 mun sau 9,990 — 10,000 = 
= — 0,010 mm. 


Abaterile limită pentru diametrele nominale cuprinse între 1 gi 
500 mm, pe clase de precizie, sînt date în următoarele standarde: 

a) pentru sistemul alezaj unitar, în STAS 1919—59; STAS 
1920—60; STAS 1921—60; STAS 1922—50; STAS 1923—50; 
STAS 1924—50 si STAS 1925—50. ' 

b) pentru sistemul arbore unitar, în STAS 2004—51; STAS 
2006—51; STAS 2007—51 şi STAS 2008—51. 

2.1.3.3. Toleranţe (fig. 2.1, a). Toleranfa T este diferența 
dintre dimensiunea maximă şi dimensiunea minimă, de exemplu, 
10,020— 10,005 = + 0,015 mm sau 9,990—9,970 = + 0,020 mm. 

De notat că toleranța este întotdeauna pozitivă. 

2.1.3.4. Reprezentare grafică. Zinia zero este linia de referință 
față de care se măsoară abaterile; poziția ei este determinată de 
dimensiunea nominală gi se caracterizează deci printr-o abatere efec- 
tivă A =0. 

Câmpul de toleranță este zona cuprinsă între linia corespunzătoare 
dimensiunii maxime şi cea corespunzătoare dimensiunii minime. E] 
este stabilit univoc prin mărimea si poziția sa (fig. 2.1, b). 

Deoarece cîmpul de toleranță limitează dimensiunea maximă gi 
dimensiunea minimă a unei piese prin abaterea superioară şi abaterea 
inferioară, abaterile după poziţia față de linia zero au semn pozitiv 
sau negativ şi prin aceasta reprezintă valori relative. 

Este de observat că execuția economică a unei piese este influen- 
tată în cea mai mare măsură prin mărimea cîmpului de toleranță, 
în timp ce poziția câmpului de toleranță nu exercită o influență apre- 
ciabilă asupra timpului necesar execuţiei piesei. 

Se atrage atenția că aceeaşi terminologie este valabilă gi pentru 
alezaje. 


2.1.4. Considerarea abaterilor în proiectare 


Cu cît toleranța unei dimensiuni poate fi mai mare, cu atît dimen- 
siunea respectivă se obține mai ușor, deci într-un timp mai scurt, 
cu un utilaj mai puțin precis, produsul rezultat fiind mai ieftin. 

Alegerea rațională a valorii toleranțelor este, aşadar, de mare 
importanță, fiind indicat sá se aleagă toleranțe cît mai mari, de cîte 
ori condițiile funcționale o permit. 

În alegerea toleranfelor, pentru a menţine interschimbabilitatea, 
se ivesc uneori contradicții între condiţiile constructive și cele tehno- 
logice. Condiţiile constructive tind să mărească precizia asamblării 
şi deci impun mărirea preciziei de prelucrare a pieselor, ceea ce con- 
tribuie, de obicei, la creşterea complexităţii de prelucrare gi la mărirea 
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prețului de cost al produsului, Condiţiile tehnologice tind însă către 
micşorarea preciziei de prelucrare si deci către ușşurarea prelucrării. 

Soluționarea raţională a problemelor indicate în cadrul ment. 
nerii interschimbabilității este posibilă numai atunci cînd precizia 
de prelucrare prescrisă este acceptabilă pentru tehnologie din punct 
de vedere economic, îndeplinind, în acelaşi timp, şi condițiile de 
exploatare impuse agregatului. 

Este cazul sá se menționeze faptul că de multe ori se constată o 
tendință, mai ales la proiectanfii tineri, de a alege toleranfe mult 
prea strînse care, pe lîngă că scumpesc produsul, provoacă şi dificul- 
tăți în programul de fabricație. 

Tolerantele prescrise prin standarde, de exemplu pentru rulmenţi, 
pene, trebuie să fie respectate fără rezervă. 


2.2. Sisteme de tolerante și ajustaje 


2.2.1. Noţiuni de bază privind ajustajele 


2.2.1.1. Ajustaje. Ajustaj este denumirea dată pentru relația care 
există între două piese de acelaşi diametru nominal, care urmează 
să se asambleze, relație privitoare la diferența de dimensiuni a piese- 
lor înainte de îmbinare. 

Piesa cuprinzătoare este piesa exterioară care formează ajustajul 
si care cuprinde piesa conjugată interioară. 

Piesa cuprinsă este piesa interioară care este cuprinsă de piesa 
conjugată exterioară. 

Alezaj se numeşte, pentru corpurile cilindrice, suprafața piesei 
cuprinzătoare, care formează ajustajul. 

Arbore se numește, pentru corpurile ciliudrice, suprafața piesei 
cuprinse, care formează ajustajul. 

Diametrul nominal al asamblării este identic cu diametrul nomi- 
nal al alezajului și cu acela al arborelui, 

2.2.1.2, Jocuri si strîngeri. Jocul J, la un ajustaj, este diferența 
dintre diametrul efectiv al alezajului şi diametrul efectiv al arborelui, 
în cazul cînd diametrul efectiv al alezajului este mai mare decît 
diametrul efectiv al arborelui (fig. 2.2 şi 2.3). 

Jocul maxim Jess este diferența dintre diametrul maxim al alc- 
zajului şi diametrul minim al arborelui, de exemplu, alezaj 10,020 — 
— arbore 9,978 == 0,042 mun. 

Jocul minim Je este diferența dintre diametrul minim al aleza- 
jului şi diametrul maxim al arborelui, de exemplu, alezaj 10,005 — 
— arbore 10,000= 0,005 mm. 
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Stringerea S este, la un ajustaj înainte de asamblarea celor două 
părți, diferența dintre suprafața piesei interioare (arbore) și supra- 
fața piesei exterioare (alezaj), cînd dimensiunea efectivă a piesei 
interioare (arbore) este mai mare decît dimensiunea efectivă a piesei 
exterioare. Stringerea poate fi privită ca joc negativ: S = — J. 
Stringevea maximă Smar este diferența între diametrul maxim al 
arborelui şi diametrul minim al alezajului, de exemplu, arbore 
30,041 — alezaj 30,000 = 0,041 mm. 


Fig. 2.2. Situarea cimpului de toleranță pentru arbori (dimensiuni exterioare) în sis- 
temul alezaj unitar. Câmpul de toleranfe al alezajului {JF} este aşezat pe linia zero. 


Fig. 2.8. Situarea cîmpului de toleranță pentru alezaje (dimensiuni inte- 
rioate) lu sistemul arbore unitar, Cîmpul de toleranţă al arborelui (je) este 
aşezat sub linia zero, 
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Stringerea minimă Smin este 
diferența între diametrul minim 
al arborelui şi diametrul maxim Arbore 
al alezajului, de exemplu, ar- 
bore 30,028 — alezaj 30,013 = 
= 0,015 mm. 

În funcţie de relaţiile care 
există între dimensiunile a două 
piese care formează un ajustaj, 
pot exista ajustaje cu joc, in- 
termediare (de trecere, cu joc 
sau cu strîngere) şi cu stringere. 

Ajustaj cu joc. Între cele 
două piese de asamblat este Fig. 2.4. Cimpul de toleranță şi cîmpul de 
prevăzut joc. toleranță al unui ajustaj cu joc şi cu strín- 

Ajustaj intermediar (de tre- sere, 
cere) este ajustajul la care pot 
rezulta atît asamblári cu joc cit si asamblári cu stríngere; cîmpul 
de toleranță al alezajului se suprapune parțial sau complet pe 
cîmpul de toleranță al arborelui. 

Ajustaj cu stringere. Ambele piese de asamblat prezintă înainte 
de montare stringere, astfel că după asamblare se produce o stringere 


între cele două suprafețe adiacente ale ajustajului. 

2.2.1.3. Tolerantele ajustajului. Toleranja unui ajustaj reprezintă 
oscilarea posibilă a jocului sau a stringerii între cele două piese care 
formează un ajustaj, cu alte cuvinte diferenţa dintre jocurile, respectiv 
strîngerile maxime şi minime. Toleranfa unui ajustaj este egală cu 
suma toleranfelor alezajului şi arborelui. 

Câmpul de toleranță al unui ajustaj C, în reprezentare grafică 
(fig. 2.4), este cîmpul între liniile pentru jocul maxim Je Și jocul 
minim Ji, (la ajustajele cu joc) sau între strîngerea minimă Smin şi 
strîugerea maximă Smas (la ajustajele cu strângere) sau, în sfîrșit, 
între jocul maxim a Şi striugerea maximă Spar (la ajustajele inter- 
mediare). Jocul si stringerea sînt valori absolute şi ca atare nu primese 
nici un semn, 


Arbore 
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2.2.2. Caracteristici comune diferitelor sisteme 
de tolerante pentru piese care formează ajustaje 


Alegerea toleranfelor nu este arbitrară. Principiul interschimba- 
bilității este motivul pentru care organizaţiile de resort din diferite 
țări au făcut sforfári să stabilească norme de tolerante și ajustaje, 
care sînt cunoscute sub denumirea de sisteme de tolerante. 

2.2,2.1. Sisteme de tolerante nationale si internationale. Printr-un 
sistem de tolerante se înţelege un ansamblu de valori de tolerange, 
abateri limită și ajustaje, stabilit în mod rațional pentru alegerea 
ajustajelor şi pentru standardizarea sculelor şi a calibrelor limitative. 

Sistemele de tolerante se stabilesc separat pentru fiecare gen de 
suprafețe în parte (cilindrice, conice, filetate, angrenaje etc.). 

Există mai multe sisteme de toleranţe, care sînt sisteme naționale : 
STAS în RS.R., OST în T.R.S.S., DIN în Germania, V.S.M. în Elve- 
tia etc. Aceste sisteme, deşi se bazează pe aceleași principii, prezintă 
totuşi deosebiri care împiedică interschimbabilitatea pieselor. 

În anul 1934 a fost terminat „Sistemul de tolerante ISA” sistem 
internațional elaborat de „International Standardizing Association”, 
devenită mai tîrziu ISO. În scopul de a nu se produce perturbații 
prea mari în practica atelierelor folosind sistemele naționale, Comi- 
tetul ISA a concentrat eforturile sale în elaborarea unui sistem pre- 
zentind minimum de diferente față de sistemele naţionale în uz. 


Sistemele de tolerante nationale, precum și sistemul ISO, au 
drept scop sá limiteze fixarea dimensiunilor fabricatelor, în urmă- 
toarele direcţii : 


a. dimensiunile normale (diametrele, lungimile etc.) folosite în construcția de 
maşini, sá tie alese dintre şirurile de dimensiuni lineare normale de uz general (în R.S 
România după STAS 75-62) ; 

b. să limiteze alegerea mărimii toleranfelor pieselor; 

c. să fixeze un număr determinat și suficient de poziții posibile ale cîmpurilor de 
tolerante în raport cu linia zero; 

d, să stabilească asamblári recomandate ale arborilor şi ale alezajelor, cu abate- 
rile limită conform standardelor ; R 

e. sistemele de tolerante prevăd, de regulă, temperatura de referință de 20°C, 
atit pentru piesă cît gi pentru instrumentul de măsurat (STAS 1033—50), 


2.2.2.2. Sistemele de ajustaj alezaj unitar și arbore unitar. 
(STAS 553—52). S-a arătat că în funcție de relaţiile care există între 
dimensiunile a două piese care formează un ajustaj, pot exista ajus- 
taje cu joc, inlermediare şi cu stringere. 

Realizarea acestor trei tipuri de ajustaje, în toate sistemele de 
tolerante (STAS, OST, ISO, DIN etc.) pentru suprafeţe cilindrice, 
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care sînt cele de bază în standardizare, se poate face în două feluri 
şi anume după; 

— sistemul de ajustaj alezaj unitar (tab. 2.1 și fig. 2.2); 

— sistemul de ajustaj arbore unitar (tab. 2.1 şi fig. 2.3). 


Tabelul 2.1 
Caracterul și denumirea ajustajelor STAS standardizate cu STAS 1910—52 


ajustaje cu joc ajestoje inlermediare 
y GEN J gy 


~ de trecere) 


ajustaje 
PI cu stringere 


ARBORE 
UNITAR 


) 
ESE 


| 
Hi apuslajului 


felul RSE 
ii 
, ALEZAS 
UNITAR | 


/ gjustaje intermediare 
gjustaje cu joc {de trecere) 

Simbolul poziţiei 

Caracterul ajustajului Denumirea ajusinjului ctmpului vic 
Alezaj Arbore 

Ajustaje presate special | sx sx 

DN sv 

SU su 

AJustaje cu stringere Ajustaj presat la cald se se 

(fretat) 
Ajustaj presat SB sb 
Ajustaj presat ușor SA sa 
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Tabelul 2.7 (continuare) 


_Simbolul poziţiei bo 
"Caracterul ajustajului Denumirea ajustajului aca EA e 

| Alezaj Arbore 
Ajustaj blocat | TD td 
A Sech po Ajustaje forțat TC | te 
Ajustaje intermediare Ajustaj aderent bs th 
Ajustaj cu frecare TA i ta 
Ajustaj alunecător JE je 
; A 4 Ajustaj semiliber JD ja 
Ajustaje cu joc Ajusta] liber Je ! je 
Ajustaj larg JB In 
i Ajustaj foarte larg JA ja 


Sistemul de ajustaj alezaj unttar este caracterizat printr-un 
alezaj la care poziția cimpului de toleranță față de linia zero este 
aceeaşi si anume, avînd abaterea inferioară egală cu zero, iar cea 
superioară egală cu toleranța sa: diferitele ajustaje se obţin variind 
poziţiile câmpului de toleranță al arborelui. În acest sistem deci, 
diametrul nominal se confundă cu diametrul minim, adică cu di- 
mensiunea limită inferioară a alezajului. Diametrul maxim, identic 
cu dimensiunea limită superioară, este mai mare decît diametrul 
minim cu toleranța alezajului. 

Sistemul de ajustaj arbore unitar este caracterizat printr-un ar- 
bore la care poziția cîmpului de toleranță față de linia zero este 
aceeaşi, adică avînd abaterea superioară egală cu zero, lar cea infe- 
rioará egală cu toleranța sa, cu semn schimbat; diferitele ajustaje 
se obţin variind poziția cimpului de toleranță al alezajului (v. fig. 2.1). 
Deci, în sistemul arborelui unitar, diametrul. maxim al arborelui se 
confundă cu diametrul nominal al acestuia. Diametrul minim este 
mai mic decît diametrul maxim cu toleranța arborelui. 

Într-un sistem de ajustaj, se numește piesă de bază piesa cu cîmpul 
de toleranță constant, 

Fiecare din cele două sisteme de ajustaj (alezaj uuitar şi arbore 
unitar) se pot clasifica din mai multe puncte de vedere : 

— în funcție de mărimea tolerantelor — în mai multe clase de 
precizie (după STAS şi OST) sau calități (după ISO); 

— în funcție de poziția cimpului de toleranță — în mai multe 
şiruri de abateri limită; 

— în funcție de caracterul ajustajelor — în mai multe ajustaje 
(cu joc, intermediare, cu strîngere). 
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2.2.3. Sistemul STAS de tolerante si ajustaje 


Sistemul de tolerante STAS (STAS 1918—52) cuprinde cele două 
sisteme de ajustaje analizate pînă aci. Fiecare sistem are șapte clase 
de precizie pentru ajustaje ai trei clase de precizie pentru dimensiuni 
libere (deci o clasificare din punctul de vedere al poziției cîmpului 
de toleranță) ; mai multe ajustaje (din punctul de vedere al carac- 
terului acestora). 

Cele șapte clase de precizie pentru ajustaje sînt numerotate de 
la 1 la 7; clasa 1 de precizie corespunde preciziei celei mai ridicate, 
iar clasa 7 de precizie corespunde preciziei celei mai mici. Fiecare 
clasă de precizie conține, deci, pe baza celor arătate anterior, o serie 
de abateri limită şi de ajustaje. Cu alte cuvinte, mărimea cîmpului 
de toleranță se exprimă prin clasa de precizie. 

1. Abaterile limită pentru diametrele nominale cuprinse între 1 
si 500 mm din clasele de precizie de mai sus sînt indicate: 


— pentru sistemul alezaj unitar în STAS 1919 — 59, STAS 1920 — 60; STAS 
1921—60 ; STAS 1922—50; STAS 1923—50; STAS 1924—50; STAS 1925—50; 
— pentru sistemul arbore unitar în STAS 2001—60; STAS 2002—63; STAS 
2003-- 60 ; STAS 2004—51; STAS 2006—51 ; STAS 2007—51; STAS 2008—51. 


Tabelul 2.1 precizează caracterul şi denumirea ajustajelor standar- 
dizate după STAS 1918—52. Tabelul enumeră felurile de ajustaje 
standardizate în cele două sisteme: sistemul de ajustaj arbore 
unitar şi sistemul de ajustaj alezaj unitar, trecute în ordinea des- 
crescîndă a strîngerilor medii şi crescîndă a jocurilor medii ` strîngerile 
descresc de la X la U, iar jocurile cresc de la E la A. În tabel sînt 
indicate şi simbolurile pozițiilor cîmpurilor de toleranță respectiv, 
față de linia zero. 

Ajustajul din dreptul unui simbol se obține, în mod obișnuit, prin 
asamblarea alezajelor avînd acel simbol cu arbori je, respectiv prin 
asamblarea arborilor care au acel simbol cu alezaje JE. 

În sistemul de toleranțe STAS, simbolul unui cîmp de toleranță 
este format din simbolul poziției sale, de exemplu sb, urmat de simbolul 
numeric al clasei de precizie, de exemplu sb4 reprezintă cîmpul de 
tolerante al alezajelor din clasa de precizie 4, care împreună cu aleza- 
jul unitar din aceeaşi clasă (JE 4) formează un ajustaj presat. 

Simbolul unui ajustaj se formează ca fractie ordinară cu simbolul 
cîmpului de toleranță al alezajului scris la numárátor și cu simbolul 
cîmpului de toleranță al arborelui scris la numitor, de ex.: 


— pentru sistemul de ajustaj alezaj unitar: 
JE 2 
td2 


— ajustaj blocat în clasa de precizie 2; 
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JI 4 
—— — ajustaj liber în clasa de precizie 4; 


je 4 
JE 6 E E e 
—— — ajustaj alunecător în clasa de precizie 6; 
je 6 

— pentru sistemul de ajustaj arbore unitar: 
TD 2 a . D . In 
—:— ajustaj blocat în clasa de precizie 2; 
je 2 
JB 6 p 3 , . 
o= — ajustaj larg în clasa de precizie 6; 
je 6 
JE 6 e , îi nad 
cala o ajustaj alunecător în clasa de precizie 6. 
je o 


Se pot forma jocuri şi stríngeri fie cu ajustaje formate cu alezaje 
şi arbori din aceeaşi clasă de precizie, aga cum s-a arătat mai sus, 
fic din diferite clase de precizie, ceea ce sporeşte posibilitățile de 
combinare a toleranţelor alezajelor cu toleranfele arborilor, deci a 
caracterului ajustajului (STAS 2574-51 şi STAS 2575—51) de 
exemplu. : i 


— pentru sistemul de ajustaj alezaj unitar: 


JE 4 
td 2 


— ajustaj blocat cu alezaj în clasa de precizie 4 şi arbore clasa de 
precizie 2: 
— pentru sistemul de ajustaj arbore unitar: 


JC 4 


je 6 


staj liber cu alezaj în clasa de precizie 4 gi arbore în clasa de precizie 6. 


2, Abaterile limită pentru dimensiunile nominale cuprinse între 
500 şi 10000 mm sînt reglementate în STAS 6725—63. 


3. Dimensiunile libere șînt acele dimensiuni care nu formează 
ajustaje. Din punctul de vedere al preciziei cu care trebuie executate, 
precizie care trebuie să fie mai mică decât în cazul unor ajustaje, se 
deosebesc două cazuri: 


— cînd dimensiunile sînt verificate cu calibre limitative, în care caz STAS 2145—51 
reglementează abaterile limită admise, la dimensiunile nominale, în cadrul 
claselor de precizie a 8-a, a 9-a gi a 10-a; . 

— cind dimensiunile nu trebuie verificate cu calibre limitative, în care caz STAS 
2300 — 65 reglementează abaterile limită admise la dimensiunile nominale înscrise 
pe desene și neprevăzute cu tolerante. 
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2.2.4. Corespondenţă între 
sistemele de toleranţă 


2.2.4.1. Sistemele ISO şi STAS. În diversele sisteme de tole- 
rante, afară de ISO, clasa de precizie se referă la o îmbinare, adică, 
la un alezaj si la un arbore. În sistemul de tolerante ISO, în locul 
clasei de precizie, s-a adoptat noţiunea de calitate. Calitățile ISO se 
referă numai la piesa propriu-zisă independent de ajustaj ` ele indică 
precizia cu care această piesă trebuie să fie prelucrată. În consecință, 
există atitea calități, cite toleranţe de prelucrare sînt pentru același 
diametru nominal. Fie că este vorba de alezaj sau de arbore, calitatea 
este definită de mărimea cimpului de toleranță a fiecărei piese în parte 
lalezaj sau arbore), astfel că acestea pot fi împerecheate după necesi- 
tate. Totuşi, sí aci există anumite recomandări practice în ceea ce 
privește împerecherea, cu ajutorul diferitelor calităţi, formindu-se 
familii de ajustaje recomandate. 

Restul noţiunilor de bază, ca alezaj, arbore, toleranţă, joc, strin- 
pere ete. sînt comune ambelor sisteme. 

În sistemul ISO, toleranfele corespunzătoare fiecărei calități se 
numesc tolerante fundamentale si pentru fiecare grupă din intervalul 
diametrelor s-au prevăzut 18 trepte de tolerante, deci există 18 şiruri 
de toleranțe fundamentale. 

În consecință, spre deosebire de sistemul STAS, care cuprinde 
10 clase de precizie, în sistemul ISO, pentru executarea pieselor, există 
un număr de 18 calități (în locul claselor de precizie) și anume 12 
alități (de la 5 la 16) corespunzătoare cu cele 10 clase de precizie 
STAS şi 6 calități 0,1; 0,; 1; 2; 3 si 4 mai fine decît clasa de 
precizie 1 din STAS. 

Astfel, tolerantele anumitor clase de precizie STAS sînt identice 
cu tolerantele calităților corespunzătoare ISO pentru diametrele 
nominale sub 180 mm, după cum rezultă din tabelul 2.2. Cele 18 
calități ISO sînt simbolizate cu IT 01; TTO; IT 1... IT 15; IT 16. 

Din figura 2.5 reiese că pe măsură ce numărul calității crește, 
crește si mărimea cîmpului de toleranţă. 

Poziţia cimpurilor de toleranță pentru alezaje si arbori. În siste- 
mul de tolerante ISO s-a prevăzut un şir de cîmpuri de toleranță 
pentru alezaje si unul pentru arbori. Reamintim că cîmpul de tole- 
ranfá este mărginit de liniile corespunzătoare dimensiunii maxime 
si minime (fig. 2.6). Poziţia relativă a cîmpurilor de toleranță față 
de linia zero se notează cu litere mari pentru alezaje şi cu litere 
mici pentru arbori: 

— Pentru dimensiuni interioare (alezaje etc.) : 
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A,B,C,D,E,F,G, H, J, K, M,N, P, R, S, T, U, V, X,Y, Z. 
Tabelul 2.2 


Corespondenţă înire clasele do precizie 
STAS sl ealităţile ISO 
peutru diametre nominale sub 180 mm 


Clasa da precizie STAS Calitatea ISO 

alezaj .| arbore |alezaj + arbore 
— 1 5 
1 — 6 
3 2131556 E S 4 
12 45 3 — 8 
Fig. 2.5. Stabilirea mărimii cimpului S A e 
de toleranță prin indicarea calității. 9 9 15 
10 10 16 


— Pentru dimensiuni exterioare (arbori etc.) : 
a, b, C, d, ĉ, Í, E, h, fe k, m, n, 2, 7, S, i, KI v, X, Y, 2. 
Figura 2.6 reproduce în mod simplificat cîteva poziţii ale cimpu- 


rilor de toleranță pentru arbori si alezaje. După cum se poate vedea 
din figură, cîmpurile de toleranță A sînt limitate inferior de linia 


Cimpuri de toleranța A Cimpurt de toleranță 
entru arbori eniru alezaje 
penti A e p 


J 


linia zero h + + J Linia zero 
f N 


o 


Fig. 2.6. Situarea cimpurilor de toleraufá în sistemul ISO. Indicarea 
poziției unor cimpuri de tolerante pentru dimensiuni exterioare și 
interioare, 
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zero, iar cîmpurile kh sînt limitate superior de linia zero. Cimpurile 
J şi j sînt situate de ambele părți ale limei zero. 

Un anumit cîmp de toleranță este reprezentat prin simboluri 
formate din litere corespunzătoare şi numărul reprezentînd calitatea, 
care se pune imediat după literă, de exemplu g7 reprezintă un cîmp 
cu poziția g din calitatea 7. 

Notarea unui ajustaj se face, ca şi în sistemul STAS, sub formă 
«le fractie şi anume la numărător simbolul cimpului de toleranță al 
alezajului, iar la numitor cel al câmpului de toleranță al arborelui, 


de exemplu Se De notat cá simbolizarea = (180) corespunde ajus- 
m 


tajului JE (STAS). 
e 

Cu toate că în sistemul ISO este posibilă orice împerechere de 
alezaje şi arbori din şirul de tolerante, acest sistem neavînd rigidi- 
tatea inerentă legăturilor unui sistem dat, totuşi, ca bază de calcul 
au fost adoptate două sisteme de ajustaje de aceeași importanță, 
pe care sistemul de toleranfe ISO le conţine, şi anume: 

— sistemul de ajustaj alezaj unitar; 

— sistemul de ajustaj arbore unitar. 

Din cele expuse se deduce că se poate obține sistemul alezaj unitar, 
dacá se împerechează alezajul H cu arborii a — z gi se poate obţine 
sistemul arbore unitar, dacă se împerechează arborele A cu alezajele 
d —Z, 

Ca şi în sistemul STAS, în sistemul ISO sînt prevăzute trei feluri 
«le ajustaje: cu joc, intermediar şi cu stringere. 

Sistemul de tolerante ISO cuprinde un cîmp de întrebuințare mai 
vast; el arată nu numai cîmpurile de toleraufe cele mai uzuale, ci 
«ele mai mici pentru cel mai mare grad de precizie (calităţile 01—4) 
în construcția de aparate fine. 

Corespondenta valorică dintre sistemele de toleranfe ISO şi STAS 
sînt arătate detaliat în STAS 2271—51 şi STAS 2272—51. 

2.2.4.2, Sistemele OST şi STAS. Între sistemul de tolerante OST 
şi STAS nu există decît deosebiri formale, Astfel, între aceste două 
sisteme există corespondență perfectă în ceea ce priveşte: 

— intervalele de diametre nominale îu care mărimea câmpului 
«le toleranță se menţine constantă; 

-— mărimea şi poziția cîmpurilor de toleranță pentru toate clasele 
tle precizie. 

În ceea ce priveşte simbolizarea ajustajelor în cele două sisteme, 
există deosebirile descrise în continuare. 

Simbolizarea cîmpurilor de tolerante, atît pentru arbori cît şi 
pentru alezaje, în sistemul OST se face numai cu litere mari, iar în 
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STAS se utilizează litere mari pentru alezaje și litere mici pentru 
arbori. 

În sistemul OST, cimpurile de tolerante ale alezajelor în, sistemul 
alezaj unitar se notează cu A, lar ale arborilor în sistemul arbore unitar 
cu B. Dacă ajustajele sînt alunecătoare, cîmpul de tolerante al arborelui 
în sistemul alezaj unitar, respectiv al alezajului în sistemul arbore 
unitar, se notează cu litera C. În sistemul STAS nu intervine o astfel 
de diferență de simbolizare. În acest sistem, alezajul cu abaterea 
inferioară zero are simbolul JE, iar arborele cu abaterea superioară 
zero are simbolul je (fig. 2.2 şi 2.3). 

La simbolizarea ajustajelor în sistemul OST, s-a renunțat la indi- 
cele 2 pentru clasa de precizie 2, această clasă fiind cea mai des 
utilizată. 

Corespondenta între clasele de precizie OST şi STAS este urmă- 
toarea : 


OST 1 2 2a 3 3a 4 5 7 8 9 


STAS 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 


Corespondenţa dintre simbolurile cîmpurilor de toleranță OST, 
respectiv STAS, şi clasele de precizie OST, respectiv STAS, este ară- 
tată detaliat în tabelul 2.3, după STAS R 2273—61. 


2.3. Alegerea si realizarea ajustajelor 


2.3.1. Alegerea între sistemul de ajustaj 
cu alezaj unitar sau arbore unitar 


Reamintim că în sistemul de ajustaj alezaj unitar, toate aleza- 
jele se execută cu acelaşi cîmp de toleranță JE, iar în sistemul de 
ajusta] arbore unitar, toți arborii cu același cîmp de toleranță je. 

Fiecare dintre cele două sisteme de ajustaje prezintă avantaje 
şi dezavantaje. În vederea folosirii mai economice a sculelor aschie- 
toare și a instrumentelor de măsurat, este avantajos să se utilizeze 
în aceeaşi uzină un singur sistem de ajustaj (alezaj unitar sau arbore 
unitar). Uneori, însă, nu se poate renunța, după cum rezultă din 
cele de mai jos, la al doilea sistem de ajustaj. 

Cînd se foloseşte sistemul alezaj unitar, rezultă o uniformitate mai 
mare a alezajelor, pe cînd: în cazul în care se foloseşte sistemul arbore 
unitar, rezultă o uniformitate mai mare a arborilor. Pentru alezaje 
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de dimensiuni mici şi mijlocii este necesară, pentru fiecare dimen- 
siune, o sculă specială (burghiu, adîncitor, alezor, dorn), în timp ce 
pentru arbori nu este nevoie de scule speciale de diferite dimensiuni. 
În consecință, necesarul de scule aschietoare este mult mai simplu 
în cazul sistemului alezaj unitar, în comparaţie cu sistemul arbore 
unitar. De asemenea, calibrele limitative pentru arbori sînt mai simple 
și mai ieftine decît calibrele pentru alezaje. 

În concluzie, în industria construcțiilor de magiui și utilaje, mașini 
unelte, autovehicule, tractoare etc. sistemul de bază este sisteniul 
cu ajustaj alezaj unitar, sistemul cu ajustaj cu arbore unitar fiind 
utilizat numai atunci cînd prezintă avantaje. 

În anumite cazuri însă, sistemul de ajustaj cu arbore unitar pre- 
zintă avantaje şi devine chiar necesar, el utilizîndu-se mai ales, de 
exemplu, în industria de aparate, unde se obțin arbori din material 
calibrat, trași fără prelucrare. În acest caz, diferitele ajustaje pot fi 
realizate numai prin utilizarea unor alezaje cu tolerante diferite, 
adică prin sistemul arbore unitar. În această categorie de organe de 
mașini intră bolturile, bolțurile de piston, axele pentru ventile etc. 

Sistemul de ajustaj cu arbore unitar mai găsește numeroase apli- 
cafii în construcția de transmisii, de maşini pentru industria textilă, 
de armături, aparate, maşini de ridicat, în construcția de mașini 
agricole etc. 

Sînt cazuri când se folosesc simultan ambele sisteme de ajustaj, 
de exemplu, la ajustajele de montaj ale rulmenţilor cu bile și cu role 
<u arborii (axele) şi alezajele carcaselor mașinilor și mecanismelor 
unde se montează. Astfel, la asamblarea rulmentului cu arborele 
(axul), se utilizează sistemul de ajustaj alezaj unitar pentru rul- 
menfi, iar la asamblarea rulmentului cu carcasa, se utilizează sistemul 
dle ajustaj cu arbore unitar pentru rulinenți, conform STAS E 6671 —62. 


2.3.2. Indicaţii de folosire a ajustajelor 
în construcția de mașini și unelte 


2.3.2.1. Alegerea ajustajelor. Alegerea caracterului ajustajului, 
adică cu joc, intermediar sau cu stringere pentru diferitele cazuri 
care se prezintă în construcția de mașini și utilaje nu prezintă, de 
obicei, dificultăți deosebite.. 

Astfel de exemplu, ajustajele fixe, la care poziţia relativă a celor 
două piese îmbinate trebuie să fie invariabilá, sînt realizate prin ajus- 
taje cu strîngere (folosite la asamblările nedemontabile). Asamblárile 
numai cu joc pot fi realizate utilizînd grupa ajustajelor cu joc. După 
cum se ştie, ajustajele intermediare pot fi cu stríngere mai mică sau 


4i 


cu joc mai mic decît cele precedente şi sînt folosite atunci cînd se 
prevăd posibilități de demontare. 

Alegerea ajustajelor în interiorul unei grupe (cu joc, intermediare 
sau cu strîngere) este însă mas dificilă (de ex. obținerea ajustajelor 
JE JE JE JE JE 
ja jo? je” ja! je” 
teristicile fiecărui ajustaj, de condiţiile asamblárii, de condiţiile concrete 
în care lucrează ajustajele, de posibilităţile de reparație etc. 

Reguli generale în alegerea ajustajului nu se pot da. Există tabele 
care dau indicaţii de folosire a ajustajelor în construcția de maşini 
si utilaje, de exemplu tabelul 2.4; ele au însă numai un caracter 
informativ. Exemplificárile din tabel dau numai indicaţii asupra 
domeniului de întrebuințare a ajustajelor, domeniu de altfel foarte 
vast, unde cunoștințele şi practica proiectantului sînt factori determi- 
nanți ai calității și ai prețului de cost redus ai fabricatului, 


2,3.2.2. Alegerea clasei de precizie. În sistemul de ajustaj ale- 
zaj unitar, ca si în sistemul de ajustaj arbore unitar figurează. 
toate clasele de precizie şi toate ajustajele sistemului de tolerante 
STAS. 

O problemă delicată și uneori chiar dificilă la proiectare este ale- 
gerea judicioasă a clasei de precizie. În general, se constată o tendință, 
mai ales la proiectantii începători, de a alege tolerante cît mai strînse: 
care, pe lîngă că scumpesc produsul si provoacă dificultăţi în progra- 
mul de fabricație, sînt de multe ori și vătămătoare în funcționarea 
mașinii sau utilajului. În acest caz, intervine experiența proiec- 
tantului, de a alege judicios clasa de precizie a ajustajului sau, 
dacă nu e cazul, de a prescrie 
toleranțe în afara celor 10 clase 
de precizie. 


Aici este necesar sá se țină seama de carac- 


Di Alegerea clasei de precizie în 

> care urmează sá se execute o 
Bee 100 piesă este de mare importanţă, 
& deoarece prețul de cost al pre- 
38 15 lucrării şi valoarea tolerantei 
S À op variazá dupá o curbá hiperbolicá. 
Zë (fig. 2.7). Trebuie deci sá se ale- 
32 25 agă întotdeauna precizia nece- 
d A sară unei bune funcfionári st 
9 procesul tehnologic care permite 
001002005 310 013 respectarea calității piesei (pre- 
Toleranfe de execuție, mm cizie dimensională, clasă de ru- 


Yig. 27. Relaţia între preţul de cost al  Bozitate, etc.) la prețul de cost 
unei piese şi mărimea toleranfei de execuție, cel mai scăzut. 
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Tabelul 2.4 


Indicaţii de folosire a ujustajelor în construcția de maşini si utilaje (informativ) 


Temple 


Ajustaj în sistemul 


alezaj 
unitar 


arbore 
unitar 


Observaţii 


Exemple de ajustaje cu stringere 


Cuplele colierele (inelele) de 
legătură, roțile dințate, ine- 
lele de presare pe arborii 
respectivi. Coroanele dințate 
Tafá de discurile roților res- 
pective etc. 


SB2 | 


Ajustajele realizate prin presare 
sînt caracterizate printr-o striu- 
gere importantă, datorită căreia 
nu este necesară asigurarea 
împotriva rotirii sau a depla- 
sărilor axiale 


Exemple de ajustaje intermediare (de trecere) 


Fusurile fixe (butonii) în 
alezaje, inelele de presare pe 
arbori, bucsele in corpurile 
de bază; braţele de manivelă, 
roţile dințate pe arborii res- 
pectivi etc. 


Rotile (gaibele) de curea gi 
braţele de manivelă pe arbo- 
rii respectivi. Bolţul pisto- 
uului în piston. Inelele inte- 
tioare ale rulmentilor pe 
arborii respectivi. 


Cazul pieselor care trebuie 
uneori asamblate şi demon- 
tate precum: elemente de 
cuplare, volanti, roți de 
“curea, rotori de electromotoa- 
re, față de arborii respec- 
tivi; butoni de manivelá şi 
bucge de lagăr, faţă de locazu- 
rile lor etc. 


JE1 


tdl 


JEZ 
ta2 


TC2 


je2 


TBI 
jel 


TB2 


je2 


Asamblarea, respectly demon- 
tarea, numai prin presare. Este 
necesară asigurarea împotriva 
rotirii. 


DH 


Asamblarea, respectiv demon- 
tarea, se face prin presare sau 
prin batere cu ciocan mare de 
mină, prin intermediul unei 
bucăţi de lemn tare san de 
metal moale. E neapărat nece- 
sară asigurarea împotriva rotirii 


Asamblarea, respectiv demon- 


i turea, se face prin batere cu 


ciocan ușor de mină, prin in- 
termediul unei bucăţi de lemn 
tare, respectiv de metal moale. 
Pot fi folosite şi presări uşoare. 
E necesară asigurarea prin 
pene sau ştifturi, împotriva 
rotirii şi a deplasării axiale 


Excmple 


Ajusta] în sistemul |. 


alezaj 
unitar 


arbore 
unitar 


Tabelul 2,4 (continuare) 


Observaţii 


Roţi de curea, Roţi dinţate. 
Rofile de schimb de pe 
arborii mașinilor-unelte, ine- 
le de poziţie (fixare) pe 
arbori. Roţile de mînă pe 
axele lor. Bucşe de lagăre, 
faţă de arborii respectivi. 
Inelele exterioare ale rul- 
menfilor în cutiile lor 


Elemente de cuplare impá- 
nate pe arbori. Pinola în 
păpuşa mobilă. Inelele de 
poziție (fixare) pe arbori. 
Unele scule (freze), poanso- 
aue etc. pe dornurile res- 
pective. Roţi de mină pe 
axe. Praguri de asam- 
blare-centrare pentru organe 
de maşini etc. 


Roţi de pe arbori culisante 
pe pene. Pistoane de maşini 
de forță, în cilindrii respec- 
tivi. Axe de capete divizoare. 
Roţi de schimb pentru actio- 
nări deosebit de fine gi pre- 
cise, pe bolturile lor. Lagáre 
de manivelă etc. 


Lagáre pentru 
unelte. Roţi de curea, pe 
arborii pe care se rotesc, 
Bucse de alunecare pe arbo- 
ti. Cazul ajustajelor cu 
caneluri. Arborii distribu- 
fillor în lagărele respective 
etc, 


maşinile- 


TAI 
jel 
TA2 
je2 


Asamblarea, respectiv demon- 
tarea, se face prin batere cu 
ciocan ușor de lemn seu de 
cauciuc, adesea numai cu mina 
(fără ciocan), făcînd ca o piesă 
să culiseze in cealaltă, Asam- 
blarea trebuie neapărat asigurată 
împotriva rotirii şi a culisărit 
longitudinale.  Ajustaje nein- 
dicate în cazul pieselor cate 
trebuie să funcționeze prim 
culisare. 


Exemple de ajustaje cu joc 


| 


MO 
jel 
JEL 
je2 
_JEI 
EEN 
JE2 
je2 


JE2 
ja2 


jc2 


JDI 
jel 


JD2 
je2 


JC2 
je2 


i Asamblarea, 


prin culisare, a 
pieselor bine unse se face cu 
mina. Ajustaje indicate si 
pentru cazul unor deplasări, 
axiale mari și încete, dar im- 
proprii față de cazul depla- 
sărilor axiale repezi 


Ajustaje indicate pentru cazut 
lagărelor fine. Elementele ajus- 
tajului se pot deplasa fără joc 
uşor perceptibil. 


m 


Ajustaje specifice construcției. 
de maşini, arborilor și axelor 
cu două lagăre. Joc percep- 
tibil între elementele ajusta- 
júlui. 


Ajusta] în sistemul 


Tabelul 2.4. (continuare) 


Exemple alezaj | arbore Observaţii 
unitar | unitar 

Arbori şi axe cu mai mult de _JR2 J82 Ajustaje indicate în cazul: 

douä lagăre. Lagăre în con- jb2 Eë numărului mare de rotații, 

sole fixate în pereţi sau pe îmbicsirii posibile cu praf, lagă- 

capre suspendate. relor multiple, cu coaxialitatea 
imperfect asigurată, folosirii 
obligate a unor lubrifianti vîs- 
cogi. Jocuri mai mari decît 
cazul precedent. 

Lagáre în condiţii mai grele JE2 JA2 Jocurile ating valori cam o 

decit cele precizate în cazul ja2 je2 dată şi jumătate mai mari 

precedent.Lagáre pentru tur- decât în cazul precedent. 

bomaşini. Lagáre pentru 

transmisii etc. 

Inele de fixare (poziţie). RG | Ajustaje indicate łn cazurile 

Manivele, i d înă, A i tituind 

toţii dalla ee | EI Laj | deuda, 2d se fonti 

mente de cuplare pe arborii asambla uşor una în alta, pentru 

respectivi. axe, bolfuri etc. alezajele care trebuie să culi- 
seze pe porțiuni relativ lungi 
de arbori şi pentru piese 
care — în exploatare — trebuie 
sá culiseze mult, una pe alta. 

Lagărele generatoarelor - de JEA JCA Ajustaje cu jocuri pronunţate 

curent electric şi ale pom- Ae "Ae 

pelor rotative. Lagáre obiș- l j 

nuite pentru transmisii. | 

Elemente de cuplaje care 

culisează pe arbori. Alezaje 

pe arbori de distribuţie, 

Lagáre de maşini de forță, 

expuse la încălzire pronun-. 

tată etc. 

lagăre pentru pluguri şi JEA4 JAA Ajustaje cu jocuri bine pro- 

maşini agricole obișnuite. ad Ae nuntate 

Lagáre obișnuite în con- J d 


structia locomotivelor şi pom- 
pelor centrifuge, Segmenții 
de pistou față de canalele 
lor etc. 


Tabelul 2.4. (continuáre) 


Ajustaje în sistemul 
Ixcmple alezaj arbore Observaţii 

unitar uuitare 
a A S 
Lagăre pentru mașini agri- JEG Ajustaje caracterizate, prin to- 
cole, Piese care trebuie Lef leranfe mari de execufie 
asamblate prin sudură, gtt. J 
turi sau înșurubare. Bucge 
de distanță pe arbori etc. 
Lagăre pentru maşini agri- JEG JC6 'Poleranţe mari de execuţie, cu 
cole, maşini de uz casuic, ES jes. jocul — în ajustaj — asigurat 
mașini pentru construcții. / 
În domeniul maşinilor de 
ridicat, cazul rolelor de 
ghidare, al roţilor de cablu 
sau de lanț, pe axele, res- 
pectiv arborii lor etc. 
Roţi dinţate cu rol secundar JE6 | JBG Tolerante mari de execuţie; 
pe arborii lor. Lagăre peu- me jes joc important asigurat în ori- 
tru maşini agricole, pentru ce caz : 
maşini de construcții și JES JAS 
pentru maşini de uz casuic EE — 
etc. ja6 jes 
Sarniere, závoare de uşi. Ia- JEG JAS. Aceleaşi mențiuni ca pentru 
gäre pentru maşini agricole, Log "Ae categoria precedentá de ajus- 
Lagáre pentru locomotive l j taje 


Toleranțele prescrise prin standarde, norme, etc., de exemplu 
pentru rulmenţi, pene etc. trebuie respectate întocmai. 

În cele ce urmează, vom indica cu titlu informativ domeniile de 
folosire a celor 10 clase de precizie ale sistemului STAS. 

Clasa de precizie 1, fiind de mare precizie, este utilizată mai rar, 
deoarece executarea pieselor după această clasă este foarte scumpă. 
Se utilizează în construcția de maşini de mare precizie, la piese care 
formeazá ajustaje perfecte, de exemplu la executarea rulmentilor cu 
bile, piese pentru utilaj pneumatic, în construcția motoarelor la 
ajustajul piston-bolț, la executarea sculelor şi verificatoarelor etc. 

Clasa de precizie 2 este cea mai utilizată, fiind folosită în con- 
strucția de mașini-unelte, motoare, dispozitive, maşini textile etc. 

Clasele de precizie 3 și 4 se utilizează la asamblári analoge cu cele 
precedente, însă în cazul ajustajelor mai puţin fine: construcția 
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generală de mașini si utilaje, locomotive, mașini textile, aparataj 
divers, motoare Diesel etc. 

Clasele de precizie 5, 6 şi 7 se utilizează la subansamblurile maşi- 
nilor agricole, locomotivelor și vagoanelor, la ajustajele pieselor matri- 
fate și, în general, la mașinile si utilajele unde nu este indicat să se 
prevadă ajustaje prea fine, de exemplu la asamblările cu bolturi, 
la găurile care urmează a mai fi alezate ulterior. Aceste clase mai sînt 
utilizate si la distanţele dintre axe, etc. 2 


„ Clasa de precizie 7 este mult utilizată la piesele matritate, pentru 
dimensiunile exterioare etc. 

Clasele de precizie 8, 9 și 10 se folosesc în cazul dimensiunilor 
libere, pentru piese care nu formează ajustaje. 


2.3.3. Exemple 


Exemplul 1. Atunci cînd în sistemul alezaj unitar este necesar sá se realizeze mai 
multe ajustaje pe același arbore şi anume: ajustajul cu joc la mijloc, iar ajustajele cu 
strîngerc la capete (fig. 2.8, a), montarea nu este posibilă decit în cazul în care se aleg 
diametre nominale diferite (cel mai mare la mijloc); în caz contrar, este dificilá mon- 
tarea pe arbore a piesei care se așază la mijloc. Rezultă, în acest ultim caz, că este nece- 
sară utilizarea unui semifabricat brut avînd un diametru mai mare, respectiv este nece- 


Sistemul _alezaj ode 


Acelasi diametro nominal 


JE2 A0 JE? JE? JE? 
sb? jd? jee ¡de så? 
a 


JE? JE?  JE2 JR GE? 


„je? , 
Sistemul arbore unitar b 


Același diametru nominati 
arbore neted 


la 


Es LL resol 
382 3D? JC? JD? 882? $8; NES 
Zei ¡el je 2 je? jez pez fe H fe 7 f Z je? 
c d 


Fig. 2.8, Alegerea sistemului de ajustaj in cazul rcalizării mai multor ajustaje. 
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a sar un consum mai mare de material gi mayo- 
perá pentru executarea arborelui. € 

În cazul în care ajustajul cu stringere Joste 
la mijloc şi ajustajele cu joc la capete, este 
posibilă utilizarea, în sistemul alezaj utjitar, 
a unui arbore de același diametru nominal, 
pe care se execută treptele corespunzătoare 
diferitelor ajustaje (fig. 2.8, b). 

Consideríndu-se aceste două situaţii şi la 
sistemul arbore unitary, în primul caz (ajustaj 
cu ae aa la mijloc), se poate utiliza ace- 

lași diametru nominal la arbore, diferitele 

Fig. 2.9. Arbore cu roți baladoare. ajustaje fiind obținute prin dimensionarea co- 

.  respunzátoare a alezajelor (fig. 2.8, c). În 

cazul al doilea (ajustaj cu stringere la mijloc), este necesar să se utilizeze diametre 

nominale diferite (fig. 2.8, d), ceea ce prezintă dezavantajele arătate mai sus, la 
sistemul alezaj unitar, 

În coucluzie, din punct de vedere constructiv, fiecare sistem de ajustaj îşi are 
domeniul său de folosire. | 

Exemplul 2. Să considerăm un arbore (fig. 2.9) pe două lagăre a şi b, prevăzut 
cu roțile dinţate c şi d, libere, care se pot deplasa pe arbore. Roata dintatá motoare 
e şi cuplajul cu dinți f sînt fixate prin pene pe arbore; fiecare roată dintatá Le sau di 
poate fi cuplată sau decuplată de cuplajul f, deci de arbore. 

Forma arborelui, în cazul în care acesta este executat în sistemul arbore unitar, 
este indicată în fig. 2.10, din care rezultă că arborele are patru reduceri de diametre 
Ri, Ra Rs şi R, (cinci trepte de diametre), dintre care reducerile de diametre R, si 
R, sînt necesare, din cauza sistemului de ajustaj adoptat. 

Într-adevăr, dacă nu ar exista reducerea, de diametru Ry, la montarea roții e, cu 
ajustaj aderent, aceasta ar provoca rizuri pe suprafața fusului arborelui din legárul b, 
care nu ar mai putea fi folosită ca suprafaţa de alunecare în lagăr. De asemenea, dacă 
nu ar exista reducerea de diametru R, cuplajul f, montat cu ajustaj aderent, ar provoca 
rizuri pe suprafața arborelui pe care trebuie sá se rotească liber roata d. 

Acelaşi arbore, executat în sistemul aleraj unitar, are forma indicată iu fig. 2.11, 
din care rezultă că arborele nu necesită decît două reduceri de diametre R, şi R, (trei 
trepte de diametre). Reducerile de diametre KR, şi Rẹ nu mai sînt necesare, deoarece 


| ¡EA TEC 
repete pt 
E E E 

g Roatac) Cuplofulf.| Roata d | Roaleg 


Fig. 2.10. Arbore executat în sistemul cu arbore unitar, pentru 
roțile baladoare din fig. 2.9. 


wë 
— 
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în acest caz, la montarea roții e, respectiv a cuplajului f, cu ajustaje aderente uu se 
pot: produce rizuri pe arbore în dreptul lagărului b, respectiv roții d. 

„Din exemplul de mai sus rezultă că atunci cînd arborele este executat fu sistemul 
alezaj unitar are mai puţine trepte de diametre decît în sistemul arbore unitar. Sint 
însă şi cazuri în care arborele executat în sistemul arbore unitar are mai puține trepte 
de diametre decît în sistemul alezaj unitar. Să considerăm arborele din fig. 2.12, pre- 
văzut cu două lagăre a şi b si cu două roţi fixate prin penele e şi d; arborele se mon- 
tează în lagăre în sensul 1, 

Forma arborelui executat în sistemul alezaj unitar este indicată în fig. 2,13, din 
care se observă că arborele are două reduceri de diametre R, şi R, (trei trepte de 
diametre), necesare datorită sistemului de ajustaj adoptat. Într-adevăr, dacă nu ar 
exista reducerile de diametre R, şi R, la montarea arborelui s-ar produce rizuri pe 
suprafețele lagărelor b si a. 

Dacă același arbore se execută în sistemul arbore unitar (fig. 2.14), el nu necesită 
reducerile de diametre R, şi Ra, deoarece la montarea lui în lagărele a şi b nu se pot 
produce rizuri pe lagăre; de data aceasta însă, arborele necesită reducerea de dia- 
metru R, (e singura reducere, deci donă trepte de diametre), pentru ca la montarea 
roții c aceasta sá nu producă rizuri pe fusul arborelui din lagărul b. 


Fig. 2.11. Arbore executat în sistemul alezaj unitar Fig. 2.12. Arbore cu 
pentru roţile baladoare din fig, 2.9. il roţi fixate cu pene, 


il i 
7 
ga 


Fig. 2.13, Arbore executat în sistemul Fig. 2.14. Arbore executat în sistemul 
alezaj unitar pentru roțile din fig. 2.12. arbore unitar pentru roțile din fig. 2.12. 
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2.4, Calitotea ajustajelor si factorii care o determină ' 


2.4.1. Influenţa temperaturii de exploatare 
si a diferitelor materiale asupra ajustajelor 


La expunerea de pînă acum asupra ajustajelor, nu a fost luată 
în. considerație influența temperaturii de exploatare ridicate sau scă- 
zute, precum și influența materialelor diferite din carefpot fi execu- 
tate piesa cuprinsă şi cea cuprinzătoare. Această simplificare este 
valabilă numai în intervale de temperatură, care nu se abat prea 
mult de la temperatura de referință t, de 20°C (STAS 1033—50). 

Temperaturile de exploatare ridicate sau coborite trebuie luate 
îusă în considerație față de temperatura obișnuită a atelierelor, care 
este socotită, în general, egală cu temperatura de referință. 

În exploatare, se pot prezenta practic următoarele trei cazuri: 


Cazul 1 — Temperaturi de exploatate egale, materiale cu coeficienţi de dilatatie 
liniară egali sau diferiți : 
= $. 
Se 3? 
H =x, 
ex Li 
= 
Tar Es 4, 
în care: lex este temperatura piesei exterioare în exploatare (alezaj) ; 
"bh — temperatura piesci interioare în exploatare (arbore); 
zey — coeficientul de dilatare liniară al piesei exterioare 
(alezaj) ; 
«; — idem al piesci interioare (arbore). 
Cazul 2 — Temperaturi de exploatare diferite și materiale cu aceeaşi coeficienți 
de dilatare liniară: 
ER 
Le pă 
= Bas 
ex H 


Cazul 3 — Temperaturi de exploatare diferite şi materiale cu coeficienţi de dila- 
tare liniară diferiți : 


t EL; 
er Li 
H SS D, 
ex Li 
În intervalul de temperatură 0—100€, coeficienții de dilatare 
liniară a unor metale şi aliaje de utilizare largă în construcția de 
maşini au valorile din tabelul 2.5. 


50 


Tabelul 2. 


oeficienti de dilatare liniară ai unor metale si allaje de utilizare largă în construcfia 
de mașini (între 0— 100°C) 


Coelicientul de | Coeficientul de 
Di dilatare liniară a i Metalul sau dilatafie liniară a 
Metalul san aliajul aliajul 
grad | gra! 

Oțel oo w ona 1,15 x 1075 Nichel . .,.. 1,3 x 1076 
Tontă ge e oa a 1,10 x 1075 LEE 3,0 x 1075 
Aluminiu a.’ 2,38 x 1075 Staniu .. a. 2,7 x 1075 
Phumb scs s oe a ad 29 x 1075 H Crom ..... 0,8 x 1075 
Bronz: a gea aon A 18 x 1078 
Cupru ....... 1,7 x 1078 - 
Alamá Sa 1,9 x 1075 


Dilatarea pieselor în cadrul limitelor de temperatură 0°— 100°C 
poate fi determinată după relaţia : 


Ad = ad, At, 
üu care: Ad este modificarea (dilatarea) liniară a dimensiunii piesei ; 
a  — coeficientul de dilatare liniară a piesei considerate; 
de — dimensiunea piesei la temperatura de referință de 20°C; 
Àl = t — ta; 
— temperatura de exploatare ; 
lo — temperatura de referință de 20°. 


Pentru o dimensiune determinată d, variația acestei dimensiuni 
depinde numai de diferența de temperatură si de natura materialului, 

Dacă în relația de mai sus, valorile a şi dy se notează cu o.con- 
stantá a, atunci se obține ecuaţia unei drepte trecînd prin originea 
axelor de coordonate : 


Ad = aAt 
adicá de forma 
Y = ax. 


Aplicația practică a acestor consideraţii reiese din figura 2.15. 
Fie ca piesa care formează alezajul să fie executată dintr-uu aliaj 
diferit de materialul axului (linia de referință 11). Axul din oțel (arbo- 
rele cu linia de referință £) formează cu alezajul, în stare inițială 
de montaj, un ajustaj JE2/jc2. Dacă ambele piese sînt supuse unei 
aceleiași supratemperaturi Af, (cazul 1), atunci ambele piese se dilată 
diferit cu Ad, respectiv Ad,, modificarea de dimensiuni fiind indicată 
prin liniile de referință Z si Z ale fiecărui material. 
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Din fig. 2.15 reiese cá la schimbári de temperaturá, márimea 
cîmpului de toleranță corespunzătoare dimensiunii unei piese nu 
suferă nici o modificare de mărime, producîndu-se doar o deplasare 


Lime zero | 
deplasata 
Linie zero 
inițială 


la montaj brafic În exploatare 
to =20*C t>t, 


Fig. 2.15. Modificarea dimensiunii iuterioare a alezajului gi a dimensiunii 
exterioare a arborelui pentru materiale cu coeficienți de dilatafic liniară dife- 
rifi şi pentru aceeași diferență de temperatură Al, 


a poziției acestor cîmpuri. Ca urmare, se măresc jocul minim inițial 
Jomin ŞI jocul maxim inițial Jomas al ajustajului. Se va fine seama că 
petru siguranța de funcționare a ajustajului, sînt hotărîtoare jocut 
minim inițial Jomi Sau stringerea minimă inițială S pin 

În consecință, o aceeaşi supratemperaturá Af produsă în exploa- 
tare si tinind seamă de cazul în speță de coeficienți de dilatare liniari 
diferiți ai materialului alezajului și arborelui (cazul 1), produce în 
final o deplasare a cîmpului de toleranță al arborelui față de linia 
zero deplasată în sistemul alezaj unitar sau a cîmpului de toleranță 
al alezajului în sistemul arbore unitar. În schimb, clasele de precizie 
nu se modifică, în timp ce strîngerea sau jocul ajustajului, socotite 
inițial la 20*C, se modifică în funcție de Aż din exploatare. 


2.%.1,1, Exomplu. Cu cite grade Celsius trebuie încălzit suplimentar un ax cu 
diametrul d = 40 mm pînă dispare jocul S, = 60 p. Temperatura de exploatare a bucget 
lagărului ży = 90°C, ceea ce dá-la temperatura normală de referinţă fe (20°C) un joc 
măsurat S, = 60 u. Material: alezaj din fontă, arbore din oțel, 
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Solufie grafică (fig.2,16). 
Avînd în vedere temperatura de 
referință f= 20% 


At = t — t = 90 — 20 = 70%, 
Din tabelul 2.5, găsim: 


a; Gas ra = lx 15 x 1075 prd, 


Ada = ad ¡At = 
= 1,15 x 1075 x 40 x 1072 x 70 = 
= 32,2 x 1078 
sau 
Ada = 32,2 p. 


Considerind punctul A în originea 
sistemului, cu jocul Sọ = 60 y, stabilim 
punctul B. Punctele 4’ şi B’ corespund 
temperaturii de exploatare £ = 90°C a 
alezajului și a arborelui (adică la At = 
= 70°C). înclinația liniilor caracteristice 
I şi ZI este dată de Ada la Ar = 70°C. 


La montaj În evi 
Gar EES 
Fig. 2.16. Graficul dilatație-temperatură 


(pentru exemplul de la pt. 2.4.1.1). 


Din cauza paralelismului liniilor caracteristice, jocul S= S, a rămas neschimbat, 
Dacă se măreşte în continnare temperatura arborelui, jocul S se reduce la zero 
în punctul C., Acestei situaţii îi corespunde o diferență, de temperatură A?. Tempe- 


ratura arborelui î; rezultă din relația 


Af = t; — ta = 201% (din figură); 


t; = AP Live 201 + 20 = 221°C. 


Solufie analitica 
Se observă că: 


AECA ~ ADA'A. 


Din asemănarea acestor triunghiuri, rezultă 


Ada + So be 
Ads 


de unde 


ar = Al 


Fácind înlocuirile 


At 
At 


S 
Ee 


Ade ) i 


60 
Ar = 70 (1 ch sch 200,6<€. + 
322 


Deci 


t, = AP + to = 200,6 4- 20 = 220,6*C. 


2.4.2. Influenţa rugozitátii suprafeţelor 
pieselor osamblate asupra deformări 
ajustajelor 


Prin rugozitate se înțelege ansamblul microneregularitáfilor unei 
suprafeţe, cu pas relativ mic, neregularități rămase în urma prelucrării 
şi care nu constituie abateri de la formă (STAS 5730—64). 

Rugozitatea are influență asupra contactului dintre suprafețele 
pieselor care formează ajustaje, putînd provoca slăbirea stringerii 
inițiale teoretice, în cazul ajustajelor cu stringere, în urma turtirii 
microneregularitáfilor, sau putînd provoca o uzură prematură şi 
deci mărirea jocului la ajustajele cu joc. 

Ca urmare, cu cît mărimea microneregularitáfilor este mai mare, 
cu atît viteza uzurii inițiale va fi mai mare si deci vor trebui aplicate 
toleranțe de execuție pentru alezaj şi arbore mai mici, ceea ce va 
scumpi piesele respective. Invers, dacă se îmbunătăţeşte netezimea 
suprafeței, cu atît viteza uzurii inițiale va fi mai mică şi se vor putea 
aplica toleranțe mai mari. 

Pe de altă parte, o suprafață rugoasă provoacă mărirea valorii 
jocului unui ajustaj în urma funcționării, în mod rapid, ceea ce face 
inutilă utilizarea toleranțelor strînse la execuția acestuia. 


În cazul suprafețelor supuse la frecare, sc va urmări întotdeauna 
obținerea unor neregularități cît mai mici gi aceasta cu cît viteza de 
deplasare şi presiunea specifică sînt mai mari. 

n concluzie, rezultă că între precizia de prelucrare a pieselor și 
rugozitatea suprafeţei acestora trebuie să fie o legătură strinsá. Astfel, 
pe măsură ce se prescrie o clasă de precizie mai mare, va trebui ca 
suprafața prelucrată să aibă o netezime mai bună. 

Mai rezultă că în cazul ajustajelor cu jocuri mici şi care nu trebuie 
să se deformeze repede, este necesar ca neregularitățile să fie mici. 
De asemenea, este nevoie ca la ajustajele cu stringere suprafețele 
conjugate să fie cît mai netede, pentru obținerea stringerii scontate 
şi, deci, mărirea siguranței îmbinării. 

Nu există reguli rigide care pentru o anumită precizie de pre- 
lucrare a pieselor să prescrie o anumită rugozitate a suprafețelor 
respective, În lucrările de specialitate se găsesc principii de alegere 
a claselor de rugozitate pentru diferite suprafețe, precum şi pentru 
alezaje şi arbori cilinérici care formează ajustaje. Toate aceste exemple 
au nu caracter informativ si urmează a fi examinate si aplicate cu 
mult disceruámint în marea diversitate de cazuri care se prezintă 
în practică. 
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În literatura noastră tehnică, standardul de recomandare STAS. 
R 6859—63 cuprinde exemple de utilizare — cu caracter informativ — 
a claselor de rugizotate în construcția de maşini. 


2.4.3. Dispersia erorilor de fabricaţie 
în cadrul cimpului de toleranţă 


2.4.3.1. Curba de freeventá (de distribuţie normală) a dimensiu-- 
nilor unei piese. Sá considerăm un anumit cîmp bine determinat 
pentru o piesă. (fig. 2.17, a). Din examinarea statistică a unui număr 
marc de piese de acelaşi tip, rezultă că dispersia (împrăștierea) dimen-- 
siunilor la care rezultă mărimea unei piese de acelaşi tip, în cazul 
unei operaţii, se caracterizează prin mărimea câmpului de dispersie, 
care nu-i altceva decît diferența dintre dimensiunea maximă dma, 
şi dimensiunea minimă d,,;, efectiv executate, adică 

w = Gas —d 


max min? 


may 


în care: w este mărimea cîmpului de dispersie (amplitudine); 
d — dimensiunea întîmplătoare considerată. 


Astfel, de exemplu, dacă un lot de 100 piese trebuie executat la dimen- 
siunea 10,7_o„, iar dimensiunile pieselor fabricate sînt cuprinse între: 
10,65 şi 10,3, atunci mărimea cimpului de dispersie este: 


w = Aan — dmn = 10,65 — 10,3 = 0,35. 


Histogroma 


7 Curba Weevenjei 
X frecvenței E A d 


(Gauss 


Regiunea frecvente» 
Maxime 


dmax be 10,65 


Cimpul de tolerante 
a! pieselor respective 
Dimensiunile pieselor 


Numárul pieselor 
Frecvența, % 


d b 


Frecvența, % 


a 
S 

3 
> 


Jig. 2.17. Împărţirea cimpwui de tolerante în grupe corespunzătoare 
cu frecvența procentuală a dimensiunilor efective. 
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Dimensiunile pieselor fabricate sînt deci cuprinse între aceste 
limite. 


Procesul tehnologic ales pentru o anumită operaţie trebuie să 
satisfacă relația 


me Ta, 


în care T, este toleranța dimensiunii d. 


Așadar, mărimea cimpnlui de dispersie a dimensiunilor la care 
rezultă un lot de piese fabricate trebuie să fie mai mică sau egală cu 
mărimea cîmpului de toleranță prescris gi cuprinsă în acest cîmp, 
deoarece se poate întîmpla ca relația de mai sus să fie satisfăcută, 
însă sá nu existe o suprapunere absolută a celor două câmpuri, 


Cunoaşterea numai a mărimii cimpului de dispersie nu este sufi- 
cientă pentru caracterizarea dispersiei dimensiunilor la care se execută 
lotul de piese. Mai este necesar să se cunoască și frecvenţa de apariţie 
a diferitelor valori ale dimensiunilor. Pentru aceasta, cîmpul de tole- 
ranfá al pieselor respective (fig. 2.17, a) se împarte în $ grupe (se 
recomandă un număr impar de grupe şi nu mai mic de şapte) de 
dimensiuni efective (de ex. 10,30... 10,35; 10,35... 10,40; 
10,40 ... 10,45 etc.). Piesele examinate se repartizează grupei res- 
pective după dimensiunea efectivă. Dacă se exprimă numărul de 
piese apartinind fiecărei grupe a cimpului de toleranță în procente 
din numărul total de piese și se trasează aceste procente pe diferitele 
grupe ale cimpului de toleranță, se obține histograma -reprezentată 
în fig. 2.17, a, care se înlocuieşte cu curba lui Gauss, numită şi curbă 
de distribuție normală. Această curbă are forma unui clopot, avînd o 
concentrare a abaterilor în jurul valorii medii şi o micșorare simetrică 
treptată a nnmărului de abateri pe măsura depărtării de valoarea 
medie. Ambele ramuri ale curbei se apropie asimptotic de axa absci- 
selor, Curba are două puncte de inflexiune care separă regiunea de 
frecvență maximă de regiunea de frecvențe care au loc rar. 


Din cercetările privind frecvența de apariție a diferitelor valori 
ale. dimensiunilor rezultă că domeniul celor mai mari frecvenţe se 
află, de regulă, în mijlocul cîmpului de toleranţă. 

Constatările de mai sus sînt valabile atit pentru piesa cuprinsă, 
cît şi pentru piesa cuprinzătoare ` de asemenea, ele sînt valabile și 
pentru dimensiuni liniare. i 


2.4.3.2. Curba de frecvență a cimpului de toleranţă a unui ajustaj. 
In fig. 2.18, a sînt indicate cîmpurile de toleranță ale pieselor sepa- 
rate cu curbele de frecvență (de distribuție normală) respective. 
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În fig. 2.18, b se arată curba de frecvență a ajustajului format din 
cele două piese. Se remarcă că curba de frecvență a cîmpului de tole- 
ranfá a unui ajustaj este, de asemenea, o curbă a lui Gauss. 

Ceea ce trebuie să rețină un proiectant din cele expuse mai sus, 
este faptul că în stabilirea tolerantelor unei piese sau la alegerea unut 
ajustaj, trebuie să se țină seama şi de repartizarea reală a dimen- 


J 


Curbele de frecvenlă 
ale celor doud piese 


Curba de frecventa 
A ajustajulul 


a b 


Fig. 2,18, Curbele de frecvenţă a cimpurilor de toleranţă 
a doná piese şi curba cimpului de toleranță a ajustajului 
corespunzátor. 


siunilor efective în cîmpul de toleranță (al unei piese sau al unui 
ajustaj, fig. 2.18, a şi b). Din examinarea curbelor rezultă că proba- 
bilitatea ca toate piesele să fie executate cu dimensiunea lor maximă 
sau ca toate piesele să fie executate cu dimensiuneallor minimă, este 
foarte mică. 

În exemplificarea celor arătate mai sus, vom folosi ca exemplu 
un ajustaj alunecător Ø 200 JE4/je4, adică Y 200+000/  200_oos. 
Tinínd seama că în realitate abaterea limită inferioară a alezajului 
Ø 200 + 0,000 este foarte rar atinsă, la fel ca si abaterea limită supe: 
rioará a arborelui Ø 200 + 0,000 (adică ambele dimensiuni egale cu 
dimensiunea nominală cu abateri zero), rezultă că la acest ajustaj 
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cele două dimensiuni ale piesei cuprinse şi cuprinzătoare se vor întîlni 
foarte rar pe linia de referință zero, astfel că ajustajul va fi aproape 
întotdeauna un ajustaj cu joc. 


2.4.4. Consideraţii asupra durabilitátii 
îmbinărilor mobile 


Durabilitatea îmbinărilor mobile, adică. rezistența la uzură a acestora, 
depinde de alegerea corectă a jocurilor, de clasa de rugozitate a supra- 
fetelor, de condiţiile de ungere si de duritatea suprafeţelor alunecă- 
toare, precum şi de precizia dimensională şi de formă a acestor suprafețe. 

Alegerea corectă a jocului inițial al unei îmbinări mobile are o 
influență hotáritoare asupra durabilitáfii îmbinării. Cercetínd evo- 
lufia uzurii a două. piese îmbinate, pe graficele din fig. 2.19, care 
reprezintă evoluția uzurii unei piese cuprinzătoare şi a piesei vecine 
cuprinse, se pot trage anumite concluzii : 

La început, în timpul rodárii f,, neregularitáfile superficiale se 
tesesc, suprafețele de alunecare se acomodează, ceea ce se manifestă 
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Iig, 2.19. Evoluţia uzurii piesclor formînd o îmbinare 
mobilă. 


printr-o uzură primară pronunțată. Datorită acestei uzuri, jocul 
inițial J; al îmbinării se va mări pînă la sfîrşitul rodării, obtinindu-se 
jocul după rodare J, 
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Intervalul t, corespunde duratei de exploatare, în cursul căreia. 
uzura evoluează mai încet, pînă ce, la sfîrşitul intervalului, jocul. va 
creşte la o valoare maximă admisibilă Te În acest stadiu, piesele 
trebuie înlocuite, ele ne mai indepkinind scopul funcțional. Folosirea 
în continuare a pieselor uzate poate produce distrugerea acestora, 

Din graficul arătat în fig. 2.19, rezultă că durata îmbinării £ va fi: 


t =h lo. (2.1) 
Timpul rodárii poate fi considerat proporțional cu grosimea stratului 
de metal m, uzat în cursul rodárii. Notînd cu +, uzura specifică a 


metalului în timpul rodării £,, adică grosimea stratului de metal uzat 
în unitatea de timp, se poate scrie: 


h=, (2.2) 


EN 


Cu același raționament rezultă : 


+ 
Ze -4, (2.3) 

Ma 

În consecință, 

pe ii ap pata. (2.4) 

Ha Di 
Observind situaţia celor două piese în fig. 2.20, se poate vedea că: 
Ma = Ja — Ji — Hu (2.5) 


în care J; este jocul initial, determinat de câmpurile de toleranţă 7, si Tp. 
nlocuind expresia (2.5) în formula (2.4) se obține: 


t= A i Fx i ei? i (2.6) 
2 


Această expresie arată că durata îmbinării depinde de mărimea jocului 
inițial J; al ajustajului. Valorile acestuia variază, în funcţie de dis- 
persia erorilor de fabricaţie, în cadrul celor două cîmpuri de toleranță, 
de mărimea jocului maxim admisibil Jma si de rezistenţa la uzură 
a materialului piesei cuprinzătoare gi al piesei cuprinse, 

Mărimea jocului ajustajului J este limitată de condițiile de ungere, 
astfel încît această mărime nu poate fi redusă arbitrar în scopul obfi- 
nerii unei durate mai lungi de funcționare. În afară de aceasta, reali- 
zarea jocurilor mici impune o precizie mare dimensională și de formă, 
de asemenea și un grad înalt de netezime a suprafețelor îmbinate, 
deci o tehnologie costisitoare. În consecinţă, reducerea jocului imbi- 
nării este limitată nu numai de condiţii funcționale, dar în egală 
măsură şi de condiții economice. 


Fig. 2.20. Distribufia dimensiu- 
nilor a două piese formînd un 
ajustaj cu joc. 
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Graficul din fig. 2.21, a indică corelatia dintre clasa de precizie 
a prelucrării şi costul manoperei. Eficiența economică a procesului 
tehnologic este influențată şi de numărul rebuturilor, care crește o dată 
cu creșterea preciziei de prelucrare și grevează asupra prețului de cost 
Relația dintre numărul de rebuturi si clasa de precizie a prelucrării 
mecanice prin aşchicre se poate urmări pe graficul din fig. 2.21, b. 

Durata îmbinării impune jocuri la limita inferioară, considerentele 
funcționale jocuri medii, iar considerentele tehnologice si economice 
jocuri la limita superioară. Primează, evident, condiţiile funcționale 
şi vor trebui evitate condiţiile limită, pentru a avea siguranța maximă 
de funcționare. 

Ca indicaţii practice pentru adoptarea de jocuri și rugozităţi în 
îmbinări, se vor consulta, cu titlu informativ, tabelul 2.4 si STAS 
R 6859-63, care conţin recomandări de utilizare. 


2.5. Asigurarea preciziei lanţului de dimensiuni 
în procesul tehnologic de asamblare 


În cazul unei îmbinări multiple, de felul celei arătate în fig. 2.22, 
diferența dintre jocul maxim şi jocul minim al lanțului de dimensiuni 
reprezintă tocmai toleranța T a asamblării. Se poate scrie deci: 


n 


T = Triik ~ Smin T Tı SR Ta + vn și E = Kë Ti 


GER 


Din această relaţie re- 
zultă că, cu cit nuinărul 
de piese, care formează 
îmbinarea multiplă, este 
mai mare, cu atît cîmpu- 
rile de toleranță ale piese- 
lor componente vor trebui 
să fie mai strînse, pentru 
a obține aceeaşi toleranță 
a asamblării și prin urmare 
piesele vor trebui prelu- 
crate la o precizie cu atît 


A Fig. 2.22. Îmbinare multiplă cu indicarea tole- 
mal mare. ranței lanţului de dimensiuni. 
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Pentru asigurarea preciziei lanţului de dimensiuni în tehnologia 
asamblării se aplică următoarele metode: 

— metoda interschimbabilităţii, totale ; 

— metoda interschimbabilitátii selective ; 

— metoda ajustării unuia dintre elementele lanțului de dimensiuni; 

— metoda reglării unuia dintre elementele lanţului de dimensiuni ; 

— metoda interschimbabilităţii parţiale. 


2.5.1. Asamblarea prin metoda 
interschimbabilitátii totale 


Se aplică în cazul fabricaţiei în serie a acelor produse de consum, 
care au unele piese de mare uzură care trebuie înlocuite, Înlocuirea 
pieselor uzate va trebui efectuată fără vreo ajustare prealabilă a piesei 
de rezervă. De exemplu: automobile, biciclete, mașini agircole etc, 

La montarea cu interschimbabilitate totală, fiecare piesă compo- 
mentă a produsului se fabrică în limitele toleranfelor prescrise. În 
felul acesta, fiecare reper luat la întîmplare se potriveşte cu reperul 
vecin, cu care se îmbină. În felul acesta, se poate realiza îmbinarea 
dorită fără ajustarea pieselor. La acest procedeu de montare, procesul 
tehnologic de asamblare este simplu, fazele putindu-se urmări şi con- 
trola uşor. Organizarea muncii în aceste condiții este ușurată, ceea 
ce simplifică în mare măsură normarea tehnică a procesului tehno- 
logic de asamblare. 

Asamblarea prin metoda interschimbabilității totale este însă 
economică numai pentru produsele compuse din subansambluri și 
grupe cu repere puţine, la care lanţurile de dimensiuni se compun, 
deci, din elemente cu număr mic. Eficiența economică a acestei metode 
de asamblare va fi cu atît mai redusă, cu cît elementele lanţului de 
dimensiuni sînt mai numeroase, iar precizia dorită a îmbinării mai mare. 


2.5.2. Asamblarea prin metoda 
interschimbabilităţii selective 


se aplică la montarea acelor produse, la care se cer îmbinări cu ajustaje 
foarte precise, realizabile însă în condiţii economice, adică cu costul 
scăzut al manoperei. Astfel de produse sînt: rulmenţii, ansamblul 
piston-bolțul pistonului etc. 

Dacă fiecare dintre organele componente ale acestor produse s-ar 
fabrica la toleranțele dimensionale, impuse de condiţiile funcționale, 
piesele ar trebui executate la o precizie mai mare, chiar decît cea 
precizată pentru clasa de precizie 1 standardizată. Ori, o astfel de 
prelucrare ar conditions, pe de o parte, un număr mare de operaţii, 
pe de altă parte, ar creşte mult numărul de rebuturi, Rezultatul ar 
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fi un preț de cost exagerat al produsului. De exemplu, precizia dimen- 
sională a unei bile pentru rulmenţi, cu diametrul de 15 mm, este 
de + 2u. Dacă bilele s-ar executa la această toleranfá de fabricație, 
prețul de cost al unei bile ar fi exagerat de mare, astfel încît fabri- 
cația nu ar mai fi rentabilă. 

Pentru a putea obține la prelucrarea unor astfel de produse un 
preţ de cost rezonabil, produsele se confecționează cu o toleranță 
de fabricaţie standardizată, de exemplu corespunzător clasei de pre- 
cizie 2, Apoi produsele se separă, de obicei pe grupe, în așa fel, încât 
fiecare grupă să cuprindă produse cu variaţia dimensională în cadrul 
cîmpului de tolerante funcțional. Astfel, de exemplu, pentru bilele 
de rulmenţi cu Y 15 mm, cîmpul de toleranță de uzinare este T, 

: -+ 0,010 mm, iar cimpul de toleranță functional T; = + 0,002 mm. 
Aceasta înseamnă că va trebui împărțit cîmpul de tolerante de uzinare 
în 4 câmpuri, corespunzător relației 


În cazul produsului amintit, numărul grupelor în care va trebui sortat 
lotul de bile fabricat cu Ø 15 + 0,010 mm va fi 5, deoarece 
0,010 = 
= ——- = 5. 


0,002 


Dimensiunile pieselor cu care se asamblează aceste bile trebuie fabri- 
cate, iar apoi grupate după acelaşi principiu. 
Asamblind reperele astfel sortate, toleranta funcțională prescrisă 
a îmbinării se va realiza după schema arătată în fig. 2.23. 


A 


Preso Piesa 
cuprinsă {p} ió 


Tig. 2.23. Curbele de [recventá a cimpurilor de toleranță a două 
doturi de piese formînd ajustaje cu joc grupate după metoda 
asaimblării selective. 
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împărțind cîmpurile de toleranță la acelaşi număr de Dei, fiecare 
dintre acestea va reprezenta o subdiviziune a câmpului detoleranfá. 
Sortînd piesele cuprinse şi cele cuprinzătoare în grupe dimensionale 
corespunzătoare subdiviziunilor de toleranță, la îmbinare se va rea- 
liza jocul funcțional prescris 7, după cum rezultă din fig. 2.23. 


2.5.3. Metoda ajustării unuia dintre 
elementele lanţului de dimensiuni 


Se aplică în cazurile în care lanțul de dimeniuni al asamblării 
este lung şi totuși se cere o precizie mare a ajustajului. Acesta este 
cazul, de exemplu, la montarea mașinilor-unelte. Elementele lanţului 
de dimensiuni, exclusiv elementul de ajustare, se montează cu metoda 
interschimbabilității totale, iar elementul de ajustare se ajusteazá 
pînă ce se va obține precizia dorită a asamblării. 

Din fig. 2.24 se poate observa felul în care se aplică metoda ajus- 
tării la asamblarea unui angrenaj conic pentru așezarea pinionului 
în poziția corespunzătoare jocului prescris între flancuri şi în poziția 
de coincidere a vârfurilor conurilor de rostogolire. 


2.5.4, Metoda reglării unuia dintre 
elementele lanţului de dimensiuni 


Se aplică în aceleaşi cazuri ca şi metoda ajustării, îndeosebi atunci 
cînd în cursul exploatării precizia ajustajului se înrăutățește şi necesită 
reglări ulterioare. Asamblarea roții conice cu această metodă este 
arătată în figura 2.25. 


Elementul de ajustare AS 
| (compensatóral) | 


D 
a l 
7 | 
[i [] [.) 
S 
sp! 
YZ | 
Fig. 2.24. Ajustarea unui element (com- Fig. 2.25. Reglarea unui elemeut (com- 
pensator) al lanțului de dimensiuni la pensator) al lanțului de dimensiuni la 
asamblarea unui angrenaj conic. asamblarea unui augtenaj conic. 
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Reglarea jocului, în acest 
caz, se face cu ajutorul elemen- 
telor de reglare 7 şi 2, piulifa 7 
permitind reglarea în poziția 
dorită a pinionului și realizarea 
jocului prescris pentru angrena- 
jul conic. 

În fig. 296 se dă un alt 
exemplu în care se arată felul 
în care se aplică metoda re- 
glării pentru obținerea jocului 
unui deflector de ulei al unei 
turbine cu abur. 

Reglarea jocului între pie- 
sele de etanșare şi arbore se 
face cu ajutorul şurubului de 
reglare, care formează elementul 
de reglare al lanțului de dimen- 
siuni, 

În aceste condiţii, alezajul 
lagărului şi buza capacului se 
pot, prelucra într-o clasă groso- Fig. 2.26. Reglarea jocului intre piesele de 
lană de precizie, jocul obținîn- etanşare ale unui deflector de ulci şi arbo- 
du-se prin reglare. rele unei turbine cu abur. 


2.5.5, Asamblarea prin metoda 
interschimbabilitátii parţiale 


Este de fapt o metodă de asamblare combinată din metoda inter- 
schimbabilității totale şi cea a ajustării, a reglării sau a interschimba- 
bilitáfii selective. Aplicând metoda interschimbabilității parţiale, unele 
grupe de piese, care formează lanțuri de dimensiuni scurte, se vor 
monta folosind metoda interschimbabilitáfii totale, iar alte grupe, 
care formează lanțuri de dimensiuni lungi, se vor asambla folosind 
metoda ajustării sau a reglării și mai rar cu cea a interschimbabilitátii 
selective. În cazul din urmă, alegînd perechi de piese pentru for- 
marea îmbinărilor dorite, se aplică de fapt interschimbabilitatea 
selectivă empirică, prin încercări, care se combină cu interschimba- 
bilitatea totală. 
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Materiale de largă utilizare în construcţia 
. de maşini şi utilaje 


` CAPITOLUL 3 


3.1. Generalități 


Cele mai importante materiale de largă utilizare în construcția 
de maşini sînt descrise în continuare. 


3.1.1. Metale feroase 


Proprietățile mecanice principale ale metalelor feroase, adică ale 
fontelor şi oțelurilor, (rezistența, plasticitatea, rezilienta) variază cu 
conținutul de carbon, care este cel mai important element de aliere. 
Alături de carbon, proprietăţile gi calităţile acestor metale sînt, în 
bună parte, influențate și de prezența altor elemente cu care se pot 
alin, de exemplu a siliciului, a manganului etc. 

Dacă pe lîngă aceste elemente se introduc elemente de aliere speciale, 
cum sânt cromul, nichelul, molibdenul, wolframul, vanadiul,cobaltul, 
aluminiul, titanul etc., se obțin fonte şi oțeluri aliate, cu calități supe- 
tivare fontelor şi ofelurilor obișnuite, | 

Numeroşii factori de luat în considerație la alegerea unui material, 
ca felul și mărimea solicitărilor, uzura, temperatura, mediul coroziv, 
condițiile de exploatare etc., precum şi scopul întrebuințării, decid 
care dintre numeroasele calități de fonte și oțeluri se vor utiliza 
(vezi şi 4.1.2.). 

Piesele de formă complicată se execută de cele mai multe ori și 
vel mai avantajos prin turnare. La piese mici, unde rezistenţa și tena- 
citatea fontei nu sînt suficiente (de ex. la solicitări la șoc), se utili- 
muză oţel turnat sau fontă maleabilă. 

La temperaturi mai mari de exploatare (peste 300*C), rezistența 
lontei scade si este înlocuită cu oţelul turnat sau cu fontă refractará. 
la temperaturi de exploatare mai mari de 450°C, rezistența oțelurilor 
carbon obișnuite, de cele mai multe ori, nu mai este suficientă și 
se folosesc oțeluri aliate. 
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Pentru organe de mașini de formă simplă sînt adecvate oţeluri 
laminate şi anume pentru cerințe de rezistență nu prea ridicate, 
oţeluri cu conţinut redus de carbon, care sînt ușor de forjat şi de 
prelucrat. Dacă este necesară o rezistență mai ridicată sau călibili- 
tate, se utilizează oțeluri cu conținut mai ridicat de carbon, iar pentru 
solicitări mai mari, oțeluri aliate. 

Dacă o construcţie trebuie realizată în execuție uşoară, atunci 
se alege adesea un oțel cu rezistență mare, deoarece acesta permite 
realizarea celei mai uşoare construcții. 


3.1.2. Metale neferoase 


Se întrebuințează pure foarte rar în industrie și, mai ales, în 
industria construcțiilor de maşini, deoarece în această stare nu sînt 
potrivite pentru scopuri tehnice. De aceea, se folosesc aliajele meta- 
lelor neferoase, care au proprietăți superioare. 

Din aceste aliaje se execută, prin turnare sau prelucrare, piese 
care trebuie să aibă una sau mai multe dintre următoarele proprie- 
táji: rezistență mecanică ridicată, rezistență la oxidare si la coroziune 
mari, vezistență la acizi şi la alcalii, rezistență la uzură, coeficient de 
frecare redus, prelucrabilitate mare etc. 

Metalele şi aliajele neferoase fiind însă scumpe şi greu de procurat, 
trebuie economisite cît mai mult, înlocuindu-le cu metale feroase 
sau cu alte materiale nemetalice, ori de cîte ori este posibil. 


3.1.3. Materialele nemetalice industriale 


Lemnul, cauciucul, materialele abrazive, materialele plastice etc. 
sînt folosite aproape în toate ramurile industriale, introducerea lor 
fiind determinată de o serie de proprietăți tehnice şi tehnologice 
remarcabile ale acestora. Dintre materialele nemetalice recent puse 
la dispoziția industriei şi, în general, a tehnicii, materialele plastice 
au ponderea cea mai mare. Ele cuceresc mereu domenii noi de utili- 
zare, înlocuind cu succes produsele şi piesele confecționate mai înainte 
din metale. 


3.1.4. Carocteristicile de rezistență ale metalelor 
în funcţie de temperatură 


` 


Caracteristicile de rezistență ale metalelor feroase și neferoase 
arătate în subcapitolele care urmează, si în primul rînd rezistența 
de rupere la tracțiune o, sînt indicate pentru temperatura mediului 
ambiant. 
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La dimensionarea organelor 
«le maşini şi utilaje, un factor q 
de influență adesea neglijat S 
este acela al influenței tempe- e gp 
raturii asupra caracteristicilor "$ 
mecanice ale ofelurilor carbou  * %9 
şi aliate. La majoritatea ofelu- 
rilor, rezistența de rupere la 60 
tracțiune o, crește pînă la 
=> 250°C şi apoi scade (fig. 3.1), 50 
în timp ce limita de curgere o, 
descrește continuu. La metalele 40 
Şi aliajele neferoase, rezistența 
scade de cele mai multe ori, o 
dată cu temperatura. Rezultă 
deci că ridicarea temperaturii 
peste uu anumit nivel și mai 
ales şocurile termice slábesc con- 


siderabil rezistența pieselor me- 10 
talice. l 

Acest lucru este de cea mai O 100 200 300 400 500 600 700 
amare importanță la calculul de Temperatura de incercare, C 


rezistență al cazanelor, recipien- 

telor etc. supuse la temperaturi Fig. 3.1. Influența temperaturii asupra te- 
ayi ridicate. Ca rezistență de e O 
rupere c,, considerată în calcule 

în aceste cazuri, va trebui luată cea corespunzătoare pentru tempera- 
tura de lucru. Același lucru și pentru limita de curgere o, (STAS 
2883—62 Limitele de curgere la temperaturi înalte pentru table din 
oțel calmat pentru cazane de abur şi recipiente sub presiune). 

Pe de altă parte, pentru a asigura rezistența necesară a pieselor 
care se încălzesc în timpul funcționării, se limitează temperatura lor 
«le funcționare, ceea ce se poate face prin micșorarea presiunii speci- 
fice de contact, printr-o ungere rațională, prin sisteme de răcire etc. 
Dacă aceste măsuri nu stut suficiente sau nu pot fi luate din motive 
constructive sau din alte motive, pentru piesele care funcționează 
în medii cu temperaturi ridicate, se vor folosi materiale rezistente 
şi stabile la temperaturi înalte (termorezistente), de exemplu cazul 
paletelor la turbinele cu gaze etc. 
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3.2. Fonte turnate în piese 


Fontele cenușii turnate în piese conțin între 2 şi 44/* C şi sînt mate- 
rialul de turnare cel mai ieftin. Conţinînd carbon liber sub formă 
de grafit, fonta cenușie este relativ moale şi se poate prelucra uşor 
pe mașini-unelte. 

După proprietăţile fizico-mecanice, fontele cenușii folosite în 
construcția de maşini si utilaje, se pot împărți conventional în: 
— fonte cenușii de construcție nealiate turnate în piese; 

— fonte cenuşii de înaltă rezistență ` 

— fonte cenusii aliate cu proprietăţi speciale. 

Fonta maleabilă. O subgrupă a fontelor de turnătorie o formează 
fonta maleabilă, obținută prin recoacerea îndelungată (maleabilizarea) 
a pieselor turnate din fontă albă (STAS 569—64). 


3.2.1. Fonte cenușii de construcţie 
nealiate, turnate în piese 


Fontele cenușii de construcție nealiate sînt materialul principal 
pentru executarea pieselor turnate în construcția de maşini şi de 
utilaje, atît timp cît proprietăţile lor sînt satisfăcătoare deoarece sîut 
ieftine, se toarnă uşor (contracție redusă, tendință redusă la segre- 
gafie) şi sînt ușor prelucrabile. 

Aceste fonte fiind fragile (alungire redusă), nu sînt adecvate pentru 
solicitări prin şocuri ; rezistența lor de rupere la întindere este coborită. 
(din cauza lamelelor de grafit). Ele posedă proprietăți favorabile la 
alunecare (mai favorabile decît oţelul laminat, forjat sau turnat în 
piese), rezistență ridicată la compresiune (cca. 30, — 50,) si nu sînt 
sensibile la efectul de crestáturá. Rezistenţa de rupere la tracțiune 
la temperatură ridicată a fontei cenușii scade numai peste 400°C 
(rezistența la compresiune peste 200°C). Modulul de elasticitate E 
se micşorează pe măsură ce solicitarea creşte. 

Caracteristicile mecanice ale fontelor cenușii turnate în piese 
(STAS 568—61) şi indicații de folosire sînt arătate în tabelul 3,1. 


3.2.2. Fonte cenușii de înaltă rezistență 


Fonta modificată are caracteristici mecanice mult superioare 
fontelor cenușii nealiate. Metoda de modificare prevede tratarea 
fontei lichide cu diferite adaosuri: ferosiliciu, silicoaluminiu, silico- 
calciu etc. Rezistenţa minimă de rupere la întindere a fontei modi- 
ficate este de 30—40 kgf/mm?, iar prin călire şi revenire ea poate 
ajunge pînă la 80 kgf/mn*. 


Tabelul 3.7 


Caracteristicile mecanice ale fontelor cenușii turnate în piese 
(STAS 568—61) şi indicaţii de folosire 


Peer VER PETE E ES EEE 
er 
e rosi - ento. Duritatea 
Maica Zeen Rer Est Indicații de folosite 
eun ţiune o, HR 
kgf/mm] | 
; 7 
8—15 12 Se foloseşte pentru piese de mică rezis- 
Fe 10, 15,1 —30 10 153—220 tență şi fără prescriptii pentru pro- 
30,1 — 50 7 prietáfi me canice. Poate fi livrată fără 
garantarea rezistenței la tracțiune 
8—15 17 Are proprietăți mecanice slabe, stabi- 
l'e 15 15,1—30 15 170—220 lite la creştere mică, proprietăți de 
30,1-50 į 12 turnare bune. Se folosește pentru piese 
de mică importanță 
A FE) 
8—15 22 Are proprietăți mecanice satisfácá- 
re 20 15,1—30 20 170--241 toare, pástrind o structurá apropiatá 
30,1— 50 17 de cea perlitică. Stabilitatea la creştere 
este limitatá. Proprietăţi de turnare 
` bune. S 
Se folosește pentru piese de importan- 
$4 mijlocie 
8—15 27 Are proprietăți mecanice bune, păs- 
Fc 25 15,1—30 25 | 170—241 trind o structură apropiată de cea perli- 
30,1--50 22 ticá. Rezistență satisfăcătoare la uzura 
prin frecare. . Stabilitate la creştere 
bună. Proprietăți de turnare moderate. 
Se folosește pentru piese de maşini 
importante. 
8—15 — Se folosește pentru piese importante 
Ye 30 15,1 —-30 30 192—241 gi complexe în construcția de maşini 
30,1 —50 25 (cilindri, roți dinţate, cadre etc.) cu 
grosimi de 20—60 mm 
8—15 — Se foloseşte pentru piese puternic so- 
Te 35 15,1 — 30 35 | 207—269 licitate cu pereți de 20—100 mw 
30,1 —50 30 (cilindri, capace, roți de lanţ, arbori 
cotiţi tici etc.) 
Fc 40 — 40 — Se foloseşte pentru scopuri speciale 


Observaţii. Literele şi numerele mărcilor reprezintă : 
— Fc — prescurtarea pentru fontă cenușie; 
— 10 — 40 — rezistența minimă de rupere la tracțiune. 
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Fontá nealiată cu grafit nodular (STAS 6071-—-64). Prin anumite 
adaosuri (magneziu, ferosiliciu), se obține o separație a grafitului 
în formă sferoidală. Fonta astfel obținută are caracteristicile meca- 
nice indicate în tabelul 3.2. 


Tabelul 3,2 


Caracteristicile mecanice ale fontelor ncaliate eu grafit nodular, 
turnate în piese (STAS 6071—64) 


Rezistenţa Alungirea 
de rupere relativă orei Duritatea. 
Marca fontei la tractiune la rupere ES ER bes ala Brinell 
HB 


r $, A 
kgf/mm’ min. % min, kgf/mm? min. 


Fgn 40-5 2 156...197 
Den 40—10 40 10 3 156...197 
Pen 45-5 45 5 2 160. ..240: 
Pen 45—0 45 — — 187. .,255 
Pen 50— 1,5 50 1,5 1,5 187...255 
Pen 60—2 60 2 1,5 210. . . 300- 
Pen 70—2 70 2 2 230. . . 320 


Observații. Literele Fgn indică fonta cu grafit nodular. 
— Primele două cifre indică rezistența de rupere la tracțiune. 
— Cifrele care urmează după lniuță indică alungirea. 


Datorită rezistenței mecanice foarte mari, fontele modificate sk 
cele cu grafit nodular se folosesc pentru piese importante (arbori 
cotiți, roți dințate, matrițe, piese de turbine etc.), precum şi ca înlo- 
cuitor al fontelor maleabile, al ofelurilor şi al metalelor neferoase.. 


3.2.3. Fonte aliate cu proprietăți speciale 


În cazul cînd piesa trebuie sá aibă proprietăți speciale, se folosesc 
fonte cenușii aliate. Există un foarte mare număr. de fonte aliate: 
destinate celor mai diverse scopuri. În tabelul 3.3 este arătată com- 
poziția chimică a cîtorva mărci de fonte aliate de uz curent. 


3.2.4. Fontá maleabilá (STAS 569-—64) 


În funcţie de structura masei metalice de bază și de forma st 
cantitatea grafitului de recoacere obţinut, fontele maleabile se împart: 
în trei grupe (tabelul 3.4): 

~ fontă maleabilă cu miez alb; 


— fontă maleabilá cu miez negru; 
— fontă maleabilă perliticá. 
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Tabelul 3.4% 


Curacteristicile mecanice ole fontelor nealiate maleabile tornate in piese 
(extras din STAS 569 -—64) 


Rezistenţa Lira de curgere Alungires 
de mpere kgf/mm o. La: 
acti la Dud lat 
Grupa Marca fontei la Eer Se ES goe Brinell 
kgf/mm 90,2 90,5 3 SS 
min. í 
Fontă ma- 
leabilá nea- Fm 37 n 37 19 21 12 150 
grá 
Fontá 
maleabilă Im 70 p 70 50 55 2 240 -- 285 
perliticá 
Tontá 
maleabil Tm 42 a 42 23 26 4 240 
albă 


Caracteristicile din tabel corespund unui diametru al epruvetei de 15 mm. 
Notare. 


— Fm — simbolul fontei maleabile. 

— Numerele care urmează — valoarea minimă a rezistenței de rupere la 
' tracţiune. 

— Simbolul literal — n — neagră; p — perlitică; a — albă. 


Fonta maleabilă albă este indicată pentru piese pînă la 1 kgf cu 
grosimea pereților uniformă (3—20 mm), ca lanțuri, roți, chei ete, 
Cea neagră este adecvată pentru piese cu grosimea pereților mai 
mare si inegală (3—40 mm) ca tamburi de friná, carcase, diverse 
piese mărunte etc. În privința proprietăţilor mecanice (rezistenţa 
la şoc), fonta maleabilă neagră, avînd o alungire mai mare, este: maj 
indicată. 


3.3. Oteluri de construcție 


Oţelurile de construcţie se împart în: 


— oţeluri carbon nealiate; 
— oțeluri aliate; 
— oţeluri cu destinaţie specială, 


3.3.1. Oteluri carbon nealiate 


Proprietăţile fizice și mecanice ale oțelurilor carbon sînt influen- 
fate de conţinutul de carbon, de structură și metoda de elaborare, 
le puritate si de temperatură. 


3.3.1.1. Otel carbon nealiut turnat în piese (STAS 600—65). 
"Oțelul turnat este indicat pentru piese turnate de rezistenţă, alungire 
şi tenacitate ridicată. El este forjabil, sudabil, însă mai greu de turnat 
decît fonta si deci mai scump. În plus, prezintă o suprafață mai 
rugoasá şi proprietăţi de alunecare inferioare fontei cenușii. 

În tabelul 3.5 sînt arătate caracteristicile mecanice ale ofelurilor 
carbon nealiate turnate în piese. 


Tabelul 3.5 


Caracteristicile mecantee ale ofelurilor carbon turnate în piese (STAS 600 — 65) 


Rezistenţa | Limita i n 
A de rupere de Alungitca i i Duritatea 
Marca Conţinutul | ja tractiune| curgere | la rupere | Rezillenja Brinch 
Grupa oţelului de carbon% e E òs kgl m jcm” HB 
informatiy r e Ki min. min, 
Kee Ketam" min. (informativ) 
OT 40-—1 max, 0,20 40 = 20 E 110 
OT 45—1 0,15—0,30 45 | — 18 = 124 
1 OT 50—1 0,25 —0,40 50 — 15 — 138 
OT 55—1 ' 0,30—0,45 55 - 12 -— 153 
OT 60—1 | 0,35—0,55 60 — 10 — 169 
| 
OT 40—2 | max. 0,20 40. 20 24 za 110 
OT 45—2 0,15—0,30 45 24 21 — 124 
2 OT 50—2 0,25—0,40 50 28 18 — 138 
OT 55—2 0,30—0,45 55 32 15 — 153 
OT 60—2 0,35—0,55 60 35 12 — 169 
OT 40—3 | max, 0,20 40 | 20 : 24 5,0 110 
OT 45—3 0,15—0,30 45 24 21 4,0 124 
3 OT 50—3 0,25—0,40 50 28 18 3,5 H 138 
OT 55-—3 0,30—0,45 55 32 15 30 ` 153 
OT 6U—3 0,35—0,55 60 35 12 2,5 169 


Observații, Caracteristicile sînt indicate după tratamentul termic. 

— Grupa | — oțel cu prescripfil pentru rezistența de rupere la tracțiune 
şi alungire; ; 

— Grupa 2 — oțel cu prescripfii pentru rezistența de rupere la tracțiune, 
pentru alungire şi pentru limita de curgere ; 

— Grapa 3 — oțel cu prescripfii pentru rezistența de rupere la tracțiune 
pentru alungire, pentru limita de curgere şi pentru rezillenfá 
(sau gítnirea la rupere). 
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3.3.1.2. Ofelurile carbon obişnuite (STAS 500—63) sînt oţeluri 
nealiate, livrate în stare laminată si folosite în mod curent la con- 
structii mecanice sau construcții metalice. 

Oţelurile carbon obişnuite se împart în trei gripe calitative: 


A, respectiv A 2 — cu garantarea caracteristicilor mecanice (tab. 3.6); 
B — cu garantarea compoziţiei chimice ; 
AB — cu garantarea caracteristicilor mecanice, a limitelor supe- 


rioare ale conţinutului de carbon, siliciu, sulf şi fosfor. 


Dacă nu există nici o indicație care să completeze marca oţelului, 
se înțelege oţel din grupa calitativă A, cu caracteristici mecanice garan- 
tate. Acestea sînt cele mai folosite oțeluri. 


Tabelul 3.6 
Caracteristicile mecanice ale oţelurilor carbon obişnuite 
(extras din STAS 500 —63) 
Rezistenţa Limita Alungirea 
de rupere la de curgere specifică Conţinutul 
Marca oţelului tracțiune 9% la rupere de carbon 
Wi min, 5; (intormativ) 
kgf/mm’ kgf/mm? min. % 
OL 32 32—40 — 33 0,06—0,12 
OL 34 34—42 20 31 0,09—0,15 
OL 38 38—47 22 26 0,14—0,22 
OL 42 42—52 25 24 0,18—0,27 
OL 50 50—62 27 20 0,28—0,37 
OL 60 60—72 30 15 0,38—0,49 
OL 70 min. 70 — 11 0,50—0,62 
OL 00 min, 32 — 18 max. 0,23 


Observaţii. Notarea se face prin simbolul OL, urmat de două cifre care reprezintă rezis- 
tenta minimă de rupere la tracțiune, în kgi/innb, în afară de marca OL 00. 
Simbolul ya fi completat, la nevoie, cu literele: 
k — pentru oțel elaborat calmat; 
s — pentru oțel elaborat semicalmat. 


= Profilele laminate sau tablele din oțel carbon obișnuit se livrează 
în sortimente prevăzute de standardele speciale respective. 

Spre deosebire de ofelurile carbon de calitate, oțelurile carbon 
obișnuite (STAS 500—63) au un conținut relativ mai ridicat de sulf 
şi fosfor şi sînt întrebuințate“în construcții mecanice si metalice, 
unde nu se cer condiții speciale de cementare şi îmbunătăţire. 
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Ofelurile carbon obişnuite sînt cele mai folosite. Din ele se fabrică 
marca majoritate a pieselor de mașini și utilaje, a elementelor de 
construcţii, a organelor de asamblare (nituri, şuruburi, şaibe). Tabelul 
3.7 conţine, cu titlu informativ, indicații de folosire a ofelurilor carbon 
obişnuite. 

3.3.1.3. Oţeluri carbon de calitate (STAS 880—60) sînt oțeluri 
nealiate cu destinație generală (semifabricate, bare, profile, table, 
piese brut-forjate etc.), obținute printr-o elaborare îngrijită și pre- 
zentînd, față de oțelurile carbon obișnuite, un grad de puritate chimică 
mai ridicat. Ia aceste oţeluri se garantează atît compoziţia chimică, 
cît şi caracteristicile mecanice, 

Oţelurile carbon de calitate se folosesc, în general, tratate termic 
prin cementate sau îmbunătățire, în construcții mecanice supuse la 
solicitări mari. 

În tabelul 3.8 sînt arătate principalele caracteristici mecanice ale 
ofelurilor carbon de calitate normale cu S + P max. 0,08%. În STAS 
880—60 mai este prevăzută o categorie de oțeluri de calitate selec- 
Honate cu S + P max. 0,07%. 

Oţelurile carbon de calitate pentru îmbunătăţire se întrebuințează 
nu numai îmbunătăţite, adică călite şi revenite la temperatura de 
îmbunătățire, ci si tratate superficial, prin încălzirea rapidă a zonei 
superficiale a oțelurilor cu conţinut ridicat de carbon cu ajutorul 
arzătoarelor de gaze, în baie metalică sau cu curenți de înaltă frec- 
venfá, urmată de cálire cu duş de apă sau ulei. La aceste procedee 
de călire, prețul de cost si timpul necesar sînt relativ reduse. De 
aceea, aceste oțeluri se folosesc tot mai mult pentru roți dințate, 
suprafeţe de alunecare, fusuri, bolfuri etc. 


3.3.2. Oţeluri aliate de construcție ` 


Sînt oțeluri aliate cu unul sau cu mai multe elemente de aliere 

(Cr, Ni, Mn, Si, W, Mo, V, Co, Ti, Al, Cu) cu caracteristici mecanice 
superioare ofelurilor carbon, datorită elementelor de aliere introduse 
intenționat, ceea ce este foarte important, mai ales, pentru rezistența 
la şoc. Afară de aceasta, -oțelurile aliate se călesc pe o adincime mai 
mare decît ofelurile carbon. Caracteristicile superioare ale ofelurilor 
aliate le fac adecvate, în primul rînd, la construeţia pieselor mecanice 
supuse la solicitări mari. 
: Datorită prezenței elementelor de aliere, ofelurile aliate pot fi 
supuse unor tratamente termice foarte diferite, în primul rînd la 
cementare şi îmbunătățire. Otelurile aliate tratate termic se folosesc 
foarte des în construcția de maşini, în industria automobilelor, avioa- 
nelor etc. 


77 


“931q3503p (pn 199 ƏS NU 3189 et ob op səd et ezedinpqazpoy ƏS Eng ENI op aprmpójo IPOJ '24jD242500 


“99 zesard ap puu 
-10p ‘gliog ap alem : ndumx DP ‘geingen DIPIUNP NO amos 
na CUNE LIPFOHOS EJER get poos mm əsəd 
nazuad 15 umad "ap ant >eu9I80e "oatgeon ands ap 
əsəd ` ndwəxə ap "Stemmen 3Je np eyranue o no əsəd nipu Hejeunquar 23eod as TIME) 0L IO 


219 asazd nıyuəd axe “md “11037134 
:ofojezdns əd aumysard no əsəd "751535 gIgy țngum$ “oueorurd 
: n[dmoxa ap “BSNpar 93030918 18 fort FONSI W əsəd niusd 
satt pom Gout LIRA OS e] asndns Get ‘OS "IO ei ei əsəd myad ipipunquaz azeod og HULI 09 "10 


appr; Au: apoyos und argon ayejurp or “arepads 
unqumé '1moqre “pmápoq :nidulaxa ap ‘(opmə} 3uanreșeai 
St TOLDO) gengen DJEJDP o Sat gs pumaax osad nijued 
15 mməd ‘msy Spapuem “gpaemios ap myd apq go 
HIoqIe "org ` mtdoaza ap Mem RJ HOS er əsndns (ou op VFA pqepus n913 PUMN oe 10 


əmu agin Hor PPF d 'azenomos und aueoruid 
‘IJESA IAA SC IO VI 3IEDIPur APO PPP eu em pţua 
Stat UD 3S9Id aime gMZN 8] aendng 3U]S NU 918) AXE ` nadm? $ 
op 'gsupar gjneyodmy op arg2ëtm n; AAA PAENT “rro 5 
'oqre "att : penr eard nu əpuemys DEIatiOS ey audns asolg uqepns nas mogmamtan on] | zt 10 


:939 mq “panda “mmápoq ` ndumx ap 
SPW 1 e gzewm oe) əsəd $72 əayzodsyp "är 
*onn$rqo asard ! 219307135 ap 3907 "are ‘unquımé ` nydurəxə ap 
“398137 91] YS 9IMQIIJ JEI IHODNIFSUO) IP ISA ` V0JƏq-9$O IPJO nqepns É [1qeJua m9) SC "10 


apoapadoxd 2380) edup pqepng “amdnr ap eiuaetzart ~ 
PINUNUE O genee? 91913 9189 Dad JÉ 9101193 93e3e1] JJ 104 Y 


nu 2189 NPIL gIgg puq əsəd  pngro "eme “axiqus Stot Tqepns F£ TO 
:939 rinpod “neos nrmuad oyodered ` niduax+T | ZE "IO 
“pjueziodurr gert 3301q Tango Dad = i 00 TO 
AE 
Gëlpmgannt JUDAS PISIMIIPICO HEPI 


O EE 
(€9—00S SVIS) 27pnusrqo Going xopranpefo e 21750107 ap Tearpur 
LE 13L i 


78 


"S empr TOQUES et g3oepe əs "oiguotatag "artigignagnt nijyuod aere) >p uoques əm nus 


j "od 
ap runs ug 10q189 ap njpəm ¡nanuaruos PupIpur out nop 3p PUN “IO [MIOAINIIS Nd IJ ƏS BIIEJON '2740249540) 
| F II er LL I 
62% EES, 020—790 JE Sl St FL | N s9 YIO 
D sl st SL I 
655 LEYA s90—£Ss'0 Se FI OF GL N 09 VIO 
s rt or EL I | 
LIZ seó 09'0—z<'0 Jg SI 8£ DÄ N SS 
€ SI GE 69 | I Se 
LOG | tF SS 0—£F0 5 91 Le 99 N 0S YIO 
9 Ai SE SO 1 
Hu 653 67'0—5r'0 ză EU 98 59 N Sr VIO 
E Al AA E DE e RIN EE 
9 61 9€ 09 I oí 
L81 z j| oleo) — 03 ve Le N Op oyo | "ramas noad 
£ LS ve ce 1 
Des £8T 6£'0—ZE'0 = äs SE GS N se VIO 
i L eg ze es 1 EE 
Se 6ZI 780— 4/30 E ES 0€ oS | N OC VIO 
| 8 Fé oe gt I 
Wa OZT | 6 7'0—z5'0 SS sz 8% Eu N ez VIO 
= Set | 70—10 KR 9% se ZE - N 07 YIO 
= SrI 810 -310 T ss ES se N SI VIO 
E E E, ELO SENO Ee DEE E EIA A ero 00 = I£ TZ FE N ol IO 2183036199 MIMA 
o ¿ ds A O SA a AENA ET nie 
eee E Mi E al dt, | TT E E vm Se 
op mine eiuomză | ei esperas | "o opâmo | Sen | Are — N TL 
j vənsanry | ap amer [anda ap 
mue UH JNA TÍA uge 


(69—088 SVIS) 9[BULIOUL ai ap uoqzeo A0ttntaln ore sopueasua 191351307auzB2 ejda 


SE IPW 


79 


În general, se va evita însă folosirea ofelurilor aliate acolo unde 
se pot obţine caracteristici destul de bune cu oţelul carbon nealiat. 

Cele mai ieftiue oțeluri aliate sînt ofelurile manganoase și silicioase ; 
mai scumpe sînt ofelurile cu michel, crom, iar cele mai scumpe sînt 
otelurile cu wolfram, vanadiu, titan, molibden. 

Există o foarte mare diversitate de oţeluri aliate de construcţie, 
a căror compoziție chimică şi caracteristici mecanice diferă mult 
între ele. 

3.3.2.1. Oteluri aliate pentru construcții de maşini turnate în 
piese. Cele mai multe calități de oțeluri aliate pot fi turnate în piese ` 
oţelul din piesele astfel executate are caracteristici fizice, mecanice 
sau magnetice superioare celor care se pot obţine cu oțelul-carbon 
turnat în piese. 

În STAS 1773—63 sînt indicate diferitele mărci de oţeluri aliate 
pentru construcții de maşini, turnate în piese. 


3.3.2.2. Oţeluri aliate de construcție de utilizare generală. Unele 
mărci de asemenea oţeluri au fost standardizate în R.S. România 
prin STAS 791—66. Deoarece aceste oțeluri sînt de utilizare generală, 
alegerea unei anumite mărci de oțel pentru un anumit scop este, 
uneori, chestiune destul de dificilă, deoarece mai multe mărci de oțel 
ar putea conveni pentru aceeași piesă. Pentru acest motiv, în stan- 
dardul menționat nu s-au prevăzut indicaţii de folosire, nici chiar cu 
titlu informativ. 

Pentru alegerea unui oțel aliat pentru o piesă importantă, reco- 
mandăm să se ceară avizul unui metalurg specialist. 

Pentru a ajuta totuși pe proiectant la alegerea unui oțel aliat, se 
arată mai jos influența compoziției chimice asupra proprietăţilor 
oțelurilor aliate, adică se indică pe rînd influența elementelor de 
aliere specialet. 

Influența manganului. Ca şi carbonul, manganul măreşte duri- 
tatea, rezistența de rupere și călibilitatea oțelului. Astfel, oţelul auste- 
nitic manganos bogat aliat (STAS 3718—63) are o rezistență foarte 
mare la uzură ` compoziţia sa chimică este următoarea ` 1,25—1,4% C; 
12,5—14,5% Mn; 0,5—1,0% Si; maximum 0,11% P; maximum 
0,05% S. Acest oţel, numit si oțel Hadfield, fiind foarte dur, nu. se 
poate prelucra si se întrebuințează numai turnat în piese neprelucrate, 
solicitate la uzură. mare prin frecare, cum sînt cupele dragelor, cáp- 
tușelile pentru morile de ciment cu bile, inimile de macaz, elementele 
şenilelor de tractor, fălcile concasoarelor de piatră etc. Piesele se 
călesc în prealabil. 


1 După Cristofor N. şi alții Tehnologia metalelor. Tiditura Didactică şi Pedago- 
pică, Bucureşti, 1963. 


80 


Influența nichelului. Alierea cu nichel a ofelurilor determină 
mărirea considerabilá a rezistenţei și durității, micsorind foarte puţin 
alungirea la rupere. 

Prezența nichelului provoacă o mărire efectivă a cálibilitáfii 
oțelului. Astfel, ofelurile cu nichel se întrebuințează pentru piese 
cu dimensiuni mari, care urmează a fi îmbunătățite (călite gi revenite) 
pe toată adîncimea. 

Ofelurile cu nichel se folosesc totuşi mai rar, nichelul fiind defici- 
tar; ele pot fi înlocuite avantajos cu alte oţeluri aliate de ex, cu molibden. 

Influenta cromului. Cromul contribuie la ridicarea apreciabilă a 
durității otelurilor cu conținut mediu și ridicat de carbon. Un adaos 
de crom, în combinație cu nichel sau cu vanadiu, asigură oțelului 
proprietăți pozitive de prelucrabilitate. Cromul este elementul priu- 
cipal de aliere al tuturor otelurilor refractare gi anticorosive (STAS 
3583—64). Otelurile cu crom se folosesc pe scară mare pentru piesele 
solicitate la uzură, cum este oţelul pentru rulmenţi (STAS 1456—61). 
Oţelurile crom-nichel bogat aliate se utilizează ca oțeluri antiacide 
şi refractare, 

Influenţa wolframului. Wolframul adăugat unui oțel carbon îi 
mărește rezistența. Oţelurile cu wolfram călite, cu un conținut ridicat 
de wolfram, nu-şi pierd duritatea la încălzirea pînă la 500—600*C, 
ceea ce a determinat folosirea acestor oțeluri pentru fabricarea scu- 
lelor aschietoare care lucrează la viteze mari. 

Influența molibdenului. Molibdenul este unul dintre elementele 
de aliere valoroase care influențează proprietățile ofelurilor aliate 
în mod asemănător cu wolframul. Împreună cu cromul si nichelul, 
molibdenul este un element de aliere important al otelurilor refrac- 
tare, Ofelurile cu molibden se întrebuinţează avantajos în locul ote- 
lurilor scumpe, cu nichel. 

Influența vanadiului, Vanadiul este unul dintre elementele de 
aliere valoroase, deoarece mărește rezistența, duritatea şi reziliența 
oțelutilor. Vanadiul contribuie la ridicarea limitei de elasticitate şi 
a refractaritáfii ofelurilor cu crom și crom-molibden. De asemenea, 
vanadiul micșorează considerabil sensibilitatea oțelurilor la supra- 
încălzire. 

Influența cobaltului. Cobaltul măreşte mult refractaritatea ofe- 
lului. Cobaltul este întrebuințat, de asemenea, pentru obţinerea 
otelurilor rapide pentru scule de calitate superioară, deoarece este 
important ca la viteze de aschiere mari, gi prin încălzire, scula să 
nu-și piardă proprietăţile așchietoare. 

Infiuenta aluminiului. Datorită afinităţii sale mari pentru oxigen, 
aluminiul este un dezoxidant important la elaborarea oţelului; el 
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se introduce în baia topită, unde se combină cu oxigenul într-o formă 
nedăunătoare. Combinat cu alte elemente de aliere (Cr, Ni, Si), un 
conținut de 1—9% Al este folosit la obţinerea ofelurilor refractare.. 


Influența altor elemente de altere. Afară de elementele de aliere 
menționate, oţelul poate să conţină o întreagă serie de alte elemente 
de aliere, de exemplu: titan, zirconiu, niobiu, bor, beriliu. Proprie- 
táfile fizice şi chimice ale acestor oțeluri aliate depind de compoziţia. 
şi de starea lor. 

3.3.2.3. Oţelnri aliate eu destinaţie precisă. În tehnica modernă 
este necesar, adeseori, ca materialele metalice să aibă nu numai o 
rezistență mare, ci si proprietăţi fizice şi chimice deosebite pentru 
anumite destinații speciale. Acest proprietăţi speciale ale ofelurilor 
de construcţie turnate în piese, precum și laminate sau forjate se 
obţin prin introducerea jndicivasă a elementelor de aliere, urmărin- 
du-se astfel cele mai diferite scopuri. 


Din această grupă menționăm ca exemple: 


— STAS 795—65 — Oțel pentru arcuri, laminat la cald; oțeluri cu conţinut ridicat 
de siliciu şi mangan, precum și pentru construcţiile puternic 
tensionate cu adaos de crom şi vanadiu (tab. 3.9). 

— STAS 1456—61 — Oțel cu crom pentru rulmenţi. Mărci şi condiții generale. 

— STAS 3583—64 — Oțel anticorosiv şi refractar, prelucrat la cald. Mărci şi con- 
ditii generale ` oțeluri crom, crom—nichel şi crom —nichel — 


mangan. 
— STAS 3718—63 — Oțel rezistent la uzură. Oțel austenitic manganos turnat în 
piese. Mărci şi condiţii generale. (tab. 3.10). 
— STAS 2883—62 — Ofel carbon laminat în table groase pentru cazane de abur 


şi recipiente sub presinne. Condiţii tehnice. 
— STAS 6885—63 — Oțel aliat refractar și rezistent la agenţi chimici, turnat in 
piese. Mărci și condiţii 'generale etc. 


3.3.2.4. Table placate, Necesitatea de a economisi oțel înalt aliat 
a dus la placarea tablei din ofel-carbon pe una dintre fețe. În cazuri 
speciale, se poate executa placarea şi pe ambele feţe. 


Procesul de fabricație a acestor materiale prevede o operaţie de 
laminare la cald a materialului de bază, împreună cu cel de placaj. 
În cursul acestei operaţii, ambele materiale se leagă prin difuziune - 
atît de complet, încît separarea lor nu mai este posibilă. În acest 
mod, grosimea de metal, necesară din considerente de rezistență, 
se realizează în special pe seama oțelului carbon, oţelul aliat avînd 
mai ales rolul de material anticorosiv. În medie, stratul de placaj 
este de aproximativ 10% din grosimea totală a tablei, iar la table 
subțiri pînă la 20%. 

Pentru a asigura sudarea în condiţii bune a placajului, este necesar 
ca grosimea minimă a acestuia să De de 1,5 mm. 
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Tabelul 3.9 


Caracteristicile mecanice ale otelurilar pentru arcuri, laminate la cald 
(STAS 795—865) 


Ofel 
Tip Marca 
Cr-- V Arc 1 
Cr—Mn | Arc 2 
Mn—Si | Arc 3 
Si Arc 4 
Si Arc 5 
Si Arc SA 
Nealiat | Arc 6 
Nealiat | Arc 6A 
Nealiat | Arc 7 
Cr— Si Arc 8 
Mn—Si | Arc 9 
Nealiat | Arc 10 
Ma Arc 11 
ER Arc 12 
Cr—Si | Arc 13 
Observații. 


` 


Starea epruvetelor 


cálite gi revenite taminat 
rezistența FR à 
gE per în curgere a, Gg Kn 
ketlmnr ketm % min. ass 
130 110 10 302 
130 120 8 302 
160 un | e 302 
130 120 6 285 
120 110 6 285 
120 100 6 265 
100 80 10 255 
110 90 6 255 
115 100 8 302 
140 120 6 302 
145 125 | el am 
110 90 9 285 
100 80 10 269 
“130 | 120 6 302 
135 120 "e 302 


Observaţii 


Se produc numai 
cu avizul M.I.M. 


Otelurile sînt destinate fabricării arcurilor de diferite tipuri (elicoidale, spirale 


plane, lamelare etc.). 


— Oţelul pentru arcuri are următoarele valori medii informative pentru; 
— modulul de elasticitate longitudinal: 


E z: 21 000 kgEfman?; 


— modului de elasticitate transversal: 


G 28000 kgf/mm’, 


Tabelul 3.10 


Compoziţia chimică si caraeteristicile mecnnice ale oţelurilor austenitice manganoase 
turnate în piese (STAS 3718 -— 63) 


Compoziţia chimică, % Caracteristici mecanice 
Zeie | ama | Tisa, 
Marca o Sté ES o, di E s EA Ee 
Ei KE Ke 
T 105 M 120 0,9 —1,2| 11,5—13,5 
T 130 M 135 1,25—1,4| 12,5--14,5 | 80—100 [25 --40/40—55¡20—30| 180—220 


Observaţii. 1. Conţinutul în siliciu va fi de 0,5—1%; Pay == 0,11%; Smar = 0,05% ; 
Ninas = 0,5%. 

2. Pentru obținerea structurii austenitice, piesele trebuie incálzite uniform 
la temperatura de 1050--1 100°C şi cálite in apă. 

3. Marca T 105 M 120 se recomandă pentru piese rezistente la uzură şi 
tenace: plăci de protecție pentru electromagnefi, plăci pentru case de 
bani, fălci de concasor, macazuri de cale ferată, piese peutru dragaj ete. 
Marca T 130 M 135 se recomandă pentru piese foarte rezistente la uzură : 
blindaje pentru mori cu bile, roți pentru șenile, şenile cte. 


Se menționează, ca exemple, că în prezent se fabrică oțel carbon 
placat cu: 

— 19% Cr, cu adaos de aluminiu în vederea micșorării calibilitátfii la sudare ; A 

— 18/8 Cr — Ni gi 18/8/2 Cr — Ni — Mo, 

Pe lîngă marea economie de oțel înalt aliat pe care o realizează, 
tablele placate mai prezintă avantajul că datorită fazei metalice, 
conductivitatea termică a pereților obținuți în acest mod nu scade, 
așa cum se întîmplă, de exemplu, atunci cînd corpul de rezistență. 
din otel-carbon este protejat printr-o cămașă din oţel anticorosiv, 
fără continuitate a fazei metalice, 


8.4. Metale şi aliaje neferoase 
În construcția de mașini şi de utilaje, se întrebuințează îndeosebi 
aliajele metalelor neferoase, care au proprietăți superioare metale- 
lor pure. 


3.4.1. Cuprul și aliajele sale 


Cuprul este aproape singurul metal neferos care face excepție 
de la cele arătate ; astfel, cuprul pur se întrebuințează pe scară mare 
în electrotehnică la fabricarea conductoarelor electrice, Datorită 
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marii sale conductivitáti termice, cle este folosit la fabricarea conden- 
satoarelor, instalaţiilor frigorifice. Cuprul mai este folosit la fabricarea 
garniturilor, a ţevilor, a instalațiilor pentru industria alimentară, 
industria alcoolului, a substanțelor zaharoase. Rezistenţa de rupere 
în stare recoaptă o, = 21—24 kgf/mm? poate fi mărită apreciabil 
prin ecruisare la o, = 45 kgf/mm? (table) şi o, = 50 kgf/mm? (sîrmă). 
3.4.1.1. Alamele (aliaje cupru-zine). Alamele au proprietăți meca- 
nice asemănătoare cu ale cuprului, adică sînt plastice şi ușor de pre- 
lucrat prin deformare, atît la rece cît gi la cald. Cînd conţinutul de 
cupru depăşeşte 80%, aceste aliaje sînt cunoscute sub numele de 
tombac. Alamele folosite în construcția de mașini se împart în 


— alame pentru turnătorie (STAS 199-—60, tab. 3.11); 
— alame şi tombac laminabile (STAS 95—59, tab. 3. 12). 


3.4.1.2. Bror.zurile (aliaje cupru-staniu, cupru-aluminiu, cupru- 
plumb). În general, bronzurile se deosebesc de alame prin faptul că 
au rezistență, duritate gi rezistență la coroziune mai mari. 

Bronzurile folosite în construcția de mașini și utilaje se împart în: 


= bronzuri cu staniu; 
— bronzuri speciale fără staniu, 


Bronzurile cu staniu. Sub această denumire se înțeleg bronzurile 
constituite din cupru şi staniu, precum si aliajele care conțin, pe lîngă 
acești constituenți, și adaosuri voite de plumb şi zinc sau numai de 
zinc (STAS 197—60, tab. 3.13 şi STAS 93—62, tab. 3.14). 

Deoarece staniul este un metal scump şi greu de procurat, el este 
înlocuit parțial sau complet în bronzurile speciale cu alte elemente 
de exemplu: aluminiul, plumbul, fosforul, nichelul. Astfel se obțin 
bronzurile speciale fără staniu. 

Bronzurile cu aluminiu sînt cele mai folosite bronzuri speciale 
fără staniu (STAS 198—49, tab. 3.15 şi STAS 203—59, tab. 3.16); 
ele au, în comparație cu bronzurile de staniu, caracteristici mai bune, 
o foarte bună rezistență la coroziune și bune proprietăţi de antifric- 
fiune. Marele dezavantaj este că prezintă o contracție mare (pînă 
la 3%). 

"Bronzurile cu plumb (STAS 1512—50) sînt folosite, în special, 
la executarea lagărelor cu încărcări specifice si viteze periferice ridi- 
cate, precum și la piese cu proprietăţi speciale, în industria chimică etc. 
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Tabelul 3.11 


Caracteristicile mecanice si indicaţii de folosire a alamelor turnate în blocuri şi piese 
(STAS 199—65) 


Grupa „Simbolul 


Felul turnárii 


Rezis- 
tenta 
de 
rupere 
la 
trace 
piune 


9 
kgtjmuan 
min. 


Dutitatea 
Brinell 


HB 
10/500/30 
min. 


Indicafii de folosire 


AmT66 
Alame obis- 
nuite pentru|_ 
turnátorie Amt? 
AmXTO 
AmXTI 
AmXT2 
Alame spe- 
ciale pentru AmXT3 
turnătorie 
AmXT4 
Am Ers 


Am'T59 


centrifug 


nisip 


nisip 


sub presiune 


sub presiuue 


cochilie 
"nisip 
cochilie 


nisip 
cochilie 


nisip 
nisip 


100 


80 


100 


100 


180 


Colivii de rulmenţi 


Armături  obişunite, 
piese de ornament, 
piese diverse fără soli- 
citări mecanice 


Armături care luctea- 


ză la presiuni piná la 
10 at. 


Piese turnate, uşor 
solicitate 
Armături. LElemente 


solicitate în construe- 
ţii de maşini 


Armături. Elemente 
solicitate la uzură cu 
conductivitate elec- 


trică și termică bună 


lagăre, bucge și alte 
piese de frecare 


Piulițe, bucge, armă- 
turi care lucrează în 
condițiile apei dulci 
sau apei de mare. Hle- 
mente mult solicitate 
in construcții de ma- 
şini- 

Piese simple, supuse 
la eforturi, armături 
pentru construcții 
normale care lucrează 
pînă la 300°C, piese 
de maşini, elici etc. 


Piulite pentru pre- 
siuni mari pe filet, 
fusuri cu filet, tije 
filetate etc. 
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Tabelul 3.14 


Bronz cu staniu (bronz fosforos) laminabil. Compoziție chimică şi indicații de folosire 


(STAS 93—62) 


Denumire 


Bronz lamina- 
bil cu 6% sta- 
niu 


Bronz lamina- 
bil'cn 8% sta- 
niu 


Simbol 


Bz 8 


Compoziție, % Tormă 
A S | a de livrare 
Table 
0,02- benzi 
6+1 | 0,4 |rest | bare 
sîrmă 
0,02- Table 
841 | 0,4 |rest | benzi 


Indicaţii de folosire 


Arcuri, membrane, la- 
mele arcuitoare, piese 
de alunecare 


Arcuri, membrane, ele- 
mente pentru indus- 
tria chimică 


Tabelul 3.75 


Bronz de aluminiu pentru turnătorie. Compoziţie chimică, caracteristici mecanice și 
indicaţii de folosire. (STAS 198—49) 


Al 


Bz Al7T 


BzAl9r |941 
Bz A110T |10-2 


Compoziţia chimică 
% 


Caracteristici mecanice 
o 


Rezia- 
teare Alun- 
e | gire 
rupere [relativa | Duritate 
la la e 
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3.4.2. Aluminiul si aliajele sale 

Aluminiul, ca si cuprul, este unul din cele mai însemnate metale 
industriale. Greutatea specifică mică (2,7 kgf/dm3), plasticitatea mare, 
conductivitatea electrică şi termică ridicate, rezistența la coroziune 
bună etc., sînt proprietăți caracteristice ale acestui metal. Totuși, 
rezistența redusă la întindere a aluminiului laminat şi recopt 
(7—8 kgf/mm?) limitează întrebuințarea lui în stare pură, în industrie. 
Ca şi alte metale plastice, aluminiul se durifică prin ecruisare. 

În schimb, aluminiul este utilizat sub formă de aliaj cu alte cîteva 
metale în cele mai diferite domenii: în aviaţie, electrotehnică, pentru 
conductoare electrice, pentru piese care necesită o înaltă rezistență. 
la coroziune, veselă, vase cu utilizare specială, aliaje de turnătorie etc. 

Elementele principale de aliere ale aluminiului sînt : siliciul, cuprul, 
magneziul, zincul şi manganul. 


Aliajele de aluminiu folosite în industrie se împart în: 


— aliaje pentru turnătorie (STAS 201 —59) pentru turnares pistoanelor, cliiula- 
selor, pieselor de aparate etc.; 

— aliaje laminabile (duraluminiu ete.) pentru executarea tablelor, benzilor, tubu- 
zilor, conânctoarelor etc. 


Aceste aliaje au o aplicare mai largă decît aluminiul pur, fiind 
mai rezistente şi mai nsoare. Ele se întrebuințează sub formă de 
semifabricate în stare recoaptá, semiecruisate sau ecruisate. 


3.5. Materiale nemetalice industriale 


3.5.1. Cauciucul 


După materiile prime folosite la obţinerea cauciucului, se deo- 
sebesc două categorii de cauciuc: cauciuc natural şi cauciuc sintetic. 

Pentru a fi folosite în scopuri industriale, ambele categorii se 
vulcanizează. 

3.5.1.1. Utilizările cauciucului. Proprietăţile favorabile elastice si 
de amortizare conduc la o folosire mereu cresciudá a cauciucului 
natural şi sintetic în construcția de maşini, 

Cele mai folosite calități de cauciuc sînt: 


1, Cauciucurile moi vulcanizate sînt folosite pentru executarea 
bucşelor la lagăre în lichide, de exemplu la pompe. De asemenea, se 
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folosesc la executarea garniturilor, a membranelor, a camerelor de 
aer, la acoperirea diverselor produse metalice, în vederea protejării 
lor contra coroziunii sau pentru a face elastice unele suprafețe (cilindri 
pentru industria de hîrtie şi textilă). 

Cauciucul moale se folosește avantajos drept mijloc elastic de 
arcuire, Eforturile unitare admisibile, în kgf/cm?, sînt următoarele ; 


Solicitare Static Variabil 
Compresinne 30—50 5—10 
Eforturi paralele 10—20 3—5 
Răsucire 10 —20 3—10 


2. Cauciucul butadienic se foloseşte îu industria anvelopelor. 

3. Cauciucul butadien-stirenic prezintă o rezistență bună la acțiu- 
nea oxigenului din aer sí a luminii solare față de alte calități. 

4. Cauciucul butadien-nitrilacrilic este caracterizat printr-o rezis- 
tență mai mare la acțiunea uleiului şi a petrolului, precum și printr-o 
stabilitate mai bună la temperaturi înalte etc. 

5. Cauciucurile armate se utilizează acolo unde este necesară o 
rezistență mai mare, menfiníndu-se însă flexibilitatea, sau acolo 
unde este necesară limitarea elasticității cauciucului în anumite 
direcţii. 

-Cauciucurile armate se utilizează la confecționarea tuburilor 
flexibile pentru presiune ridicată, a benzilor pentru transportoare, 
a curelelor de transmisie din cauciuc etc. 


Tabelul 3.17 


Indicaţii de folosire și proprietăți speciale ale unor mărci de cauciucuri 


Cauciuc sintetic 


Cauciuc natural 
butadien-nitrilacrilic butadien-stirenic 


Pentru întrebuințări generale, furtunuri, garnituri, manşete, apărători, rezistent la 
soluții saline, acizi şi baze 


Rezistență bună la îmbătrinire 


rezistență mecanică mij- | rezistență mecanică ridicată, | rezistență mecanică mij- 
locie, în calităţi spe- rezistenţă ridicată la uzură, | locie, rezistent la căl- 
ciale, rezistent la multe impermeabil la gaze (gar-| dură umedă şi uscată, 
substanțe chimice, rezis- nituri pentru vid pronunțat) | rezistent la acţiunea oxi- 
tent la frig rezistent la hidrocarburi ali- | genului din aer și a 

fatice, ulei mineral, benzină, | luminii solare. 

alcool; conduce electrici- 

tatea. 


Tabelul 3.18 


Proprietăți fizice şi meeanice ale unor calități de cauciucuri 


Cauciuc sintetic 
Proprietatea Beta itadi i 
ate; natural bitadien uitiis butadien-stirenic 

Rezistență de rupere, kgi fem? 260 300 275 
Alungire la rupere, % 600 600 650 
Solicitare la 300% alungire, kgf/cm’ 70 90 80 
Duritate Shore 65 70 65 
Flasticitate (ciocan-pendul) 50 45 50 
Grentate specifică, kgf/cm? 0,93 0,95 0,92 


În tabelul 3.17. sînt arătate, cu titlu informativ, utilizările si 
proprietățile speciale ale cauciucului natural şi sintetic (calitățile 
butadien-nitrilacrilic şi butadien-stirenic). 

În tabelul 3.18 sînt arătate cîteva proprietăţi fizice și mecanice 
ale aceloraşi calități de cauciuc. 


3.5.2. Materialele plastice termoreactive 


- 


În timpul elaborării, se înmoaie la început gi se topesc parțial 
şi apoi se întăresc la temperaturi mai înalte. Încălzite din nou, aceste 
materiale nu mai devin plastice, iar produsele finite obținute în acest 
fel nu pot fi prelucrate din nou, 

Cele mai răspîndite materiale plastice din această grupă sînt 
arătate mai jos. | 

Bachelita se foloseşte în construcția de maşini, de aparate şi de 
bunuri de consum, de exemplu la executarea lagărelor, a izolatorilor, 
articolelor electro-tehnice etc. 

Textolitul este un material stratificat, fabricat prin presarea fesá- 
turilor din bumbac impregnat cu răşinei fenol-formaldehidice. Avînd 
un coeficient de frecare scăzut, textolitul se foloseşte îndeosebi pentru 
executarea cuzineților şi a altor piese aflate în frecare (cuzinefi la 
laminoare, roți dințate fără zgomot utilizate la viteze mari, role izo- 
latoare, piese pentru transformatoare și pentru mașini electrice etc.). 

Pertinaxul se fabrică din impregnarea hírtiei cu răşină fenolicá 
și presarea în foi, Pertinaxul are o bună rezistență mecanică, are bune 
caracteristici electroizolante, fiind folosit la executarea panourilor, 
carcaselor de bobine, bucșelor și pieselor izolatoare cte. Se poate 
prelucra uşor prin metodele mecanice curente. 

Azbotextolitul se fabrică prin impregnarea unei țesături de azbest 
cu răşină fenolică. Produsul se lucrează în foi de 5—9 mm grosime 
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si prezintá o stabilitate termicá buná. Din acest motiv, este foarte 
solicitat la executarea dispozitivelor de frínare, a mecanismelor de 
cuplare sau a diferitelor garnituri care se utilizeazá la temperaturi 
mai înalte. 

Ánuinoplastele (prafuri de presare). Unele calități se folosesc la 
confecționarea pieselor electro-telmice etc, avînd stabilitate satis- 
făcătoare la temperaturi înalte și proprietăți electroizolante bune. 


3.5.3, Materialele termoplastice 


Nu-și pierd plasticitatea şi sînt capabile sá se înmoaie de repetate 
ori, atunci cînd sînt reîncălzite, putînd fi astfel transformate în pro- 
duse noi de cîteva ori. 

Policlorura de vinil se obţine în formă de foi, plăci, țevi, bare, 
vergele, 

Poliamidele se aplică din ce în ce mai mult în diversele domenii 
ale industriei. Sînt folosite sub formă de fibre artificiale şi sub forma 
unor produse foarte rezistente la uzură, durabile, cu proprietăți 
electroizolante bune, 

Polistirenul are proprietăţi dielectrice superioare, stabilitate chimică 
mare și transparență foarte bună. Este socotit printre materialele 
plastice folosite în industrie pe scară foarte largă. 

În tabelul 3.19 se dau indicaţii de folosire a materialelor plastice, 
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Tabelul 3.19 
Materiale plastice. Indicaţii de folosire 


A A 
“omplexul de proprietăți 
cure determină utili: 

sarea imágcior plastice 


Materiale metalice 


Felul maselor plastice Indicaţii de folosire inlocuite 


Pentru toate construc- 


Toate masele plas- 


Greutatea specifică Fontá, oțel, mate- 


redusă tice tiile cu greutate re- | riale ` neferoase 
dusă grele şi uşoare 
Caracteristici me- Textolit Piese solicitate şi neso- 
vanice snperioare Steclotextolit licitate 
(inclusiv rezisten- Azbotextolit Roţi dinţate, crema- | Fontá, oţel, bronz 
fu la uzură ero- | Pretinax liere 
rivă gi capacitatea Lignofol Şaibe de transmisie, | Foută, oţel 
se amortizare a Lignoston role, came 
ribrafiilor). Volocnit Suporţi, console, plăci | Fontă, oţel 
Viniplast de susținere 
"Ţevi Oțel, alamă, cupru, 
plumb 
Organe de comandă | Fontă, oţel 
Ghidaje Fontá, bronz 
Bucşe şi inele de dis- | Oțel 
tantare 
Garnituri de etanșare | Bronz, materiale 
neferoase 
Apărători, capace, cu- | Oțel, materiale ne- 
tii, piese tubulare sau | feroase (table şi 
găunoase beuzi) 
Panouri gi tablouri de | Oțel (table) 
cotuaudă 
Piuliţe pentru axe file- | Bronz, fontă 
tate 
Proprietăți de anti- | Textolit Cuziueti şi bucșe pen- | Bronz, compoziție, 
fricțiune Lignofol tru lagăre de alune- | fontă antifricfinne 
Lignoston care 
Ghidaje Fontá, bronz 
Rezistență la coro- | Viniplast Aparate, recipienți, | Fonte antiacide, 
rinne Polietiten conducte, armături | oțeluri inoxidabile 
Potiizobutilen pentru medii corosive | şi anticorosive, 
Azbovinil în industria chimică, | materiale neferoa- 
Mase  asfaltobitu- | alimentară, petrolieră,|. se anticorosive 
minoase textilă 
Acoperiri de protecție 
anticorozivă 
Ţevi, coturi, ramifi- 


caţii etc. pentru flui- 
de corozive 


Tabelul 3.19 (continuare) 


Complexul de proprietăți 
care determină utilizarea 
maselor plastice 


Proprietăţi de fric- 
tiune 


Proprietăţi dielec- 
trice 


Aspect exterior es- 
tetic; suprafețe 
netede, lucioase gi 
colorate 


Transparenţă 


Procedee tehnolo- 
gice de fabricație 
cu productivitate 
mare şi cu deșeuri 
minime. 


Porozitate 


Materiale metalice 


Felul maselor plastice Indicaţii de folosire înlocuite 
Azbotextolit Saboţi şi benzi de 
Hatt? CS 
Discuri de cuplare ai = 
de frinare 
Roţi de fricțiune 
Textolit Piese pentru aparataj — 
Pertinax si instalații electrice 


de înaltă tensiune sau 
de înaltă frecvență 
Izolaţia cablurilor e- 
lectrice Plumb ! 


Pulberi de presare 
Polistiren 
Polietilen 
Plasticate 


Oțel, materiale ne- 


Organe de comandă 
feroase 


Piese decorative 
Bunuri de consmu 


Toste mascle plas- 
tice 


Scale şi vizoare pentru 

aparate de măsurat 

si de control — 
Apărători şi geamuri 

de protecție 


Polistiren 
Sticlă organică 
Celuloid 


Toate materialele 


Organe de comandă 
metalice 


Piese mici, complicate 
și cu pereți subțiri 
(nesolicitate) 

Piese pentru aparataj 
electric 

Cutii pentru ambalaje 
Bunuri de consum 


Prafuri de presare 


Izolári termice şi a- 
„custice 

Piese clastice pentru 
amortizarea vibrații- 
lor 


Mase plastice po- 
roase 


Principii de proiectare raţională a organelor 
de maşini şi utilaje 


CAPITOLUL 4 


4.1. Influenţa principalilor factori asupra 
obiectului proiectat 


După cum s-a arătat anterior la pet. 1.2.4 — Desfășurarea plani- 
ficală a muncii de proiectare — din numărul mare de factori, care 


influențează proiectarea maşinilor si a utilajelor, precum şi a organelor 
lor componente, modul de funcționare, materialul, procedeele de fabri- 
cație şi forma constructivă sînt cei mai importanți. Numai cind proiec- 
tantul va imbráfisa clar şi cu o singură privire relațiile reciproce ale 
acestor factori şi influența lor asupra costului obiectului, numai atunci 
va putea obține o proiectare optimă. 

În ceea ce urmează, vom trece în revistă cei patru factori principali 
arátafi mai sus, analizînd influenţa lor asupra obiectului proiectat. 


4.1.1. Influența modului de funcţionare 


În general, proiectantul caută în primul rînd ca utilajul sau maşina 
pe care o proiectează să fie astfel realizată, încît să îndeplinească în 
bune condiții modul de funcționare, precum si modul de acţionare 
(mecanic, electric etc.). 

Modul de funcţionare cerut de beneficiar sau tehnolog prin tema 
de proiectare este atius printr-o dispoziţie rațională a diferitelor 
organe ale utilajului sau maşinii. La rîndul lor, organele constructive 
ale mașinii sau utilajului trebuie proiectate astfel, încît ele să satis- 
facă, prin forma, dimensiunile și materialul lor, toate condiţiile cerute 
de buna funcționare în exploatare a ansamblului din care fac parte, 
iar costul lor de execuţie să fie minim. 
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Adesea, acelaşi mod de funcționare se poate obţine prin mai multe 
căi. Sarcina de seamă .a proiectantului este aceea de a cerceta aceste; 
moduri de rezolvare şi apoi de a reține cea mai bună soluție sau chiar 
cele mai bune soluții. 

Numai după ce modul de funcționare este asigurat, proiectantul 
va încerca să facă utilajul mai rentabil. Cea mai mare rentabilitate 
poate fi căutată în primul rînd într-un preț de cost cît mai redus al 
proiectării și al construcției și apoi printr-o perfecționare a modului 
de funcționare, adică prin performanţe sporite, de exemplu capacitate 
mărită cu dimensiuni mai mici, durabilitate sporită, consumuri spe- 
cifice reduse etc. 


4.1.2. Influenţa materialului 


Alegerea materialului celui mai potrivit pentru un organ de mașină 
nu este totdeauna o problemă uşoară, din cauza numărului mare 
de factori care trebuie luaţi în consideraţie, ca proprietăţile metalului, 
mărimea utilajului, modul de fabricaţie, forma, numărul de bucăţi, 
termenul de execuţie, posibilitățile de aprovizionare etc. 

Din punctul de vedere al alegerii materialului adecvat, problema 
materialului de ales pentru o anumită piesă prezintă următoarele 
aspecte : 

— cunoaşterea solicitărilor și a condiţiilor specifice de luncțio- 
nare a piesei (exemple: solicitări mecanice, solicitări termice, coro- 
ziune, abraziune etc.) ; 

— cunoaşterea caracteristicilor şi a proprietăților materialelor 
folosite uzual în construcția organelor de mașini (exemple: caracte- 
ristici mecanice, proprietăți fizico-chimice, proprietăți structurale, 
proprietăți tehnologice, proprietăți speciale etc.) ; 

— alegerea materialului pe baza confruntării juste a datelor rezul- 
tînd din primele două aspecte operative. 

Cu cîteva decenii în urmă, alegerea unui material pentru execu- 
tarea unei piese nu constituia o preocupare deosebită. Necesitáfile 
tehnicei moderne însă au determinat crearea unei multitudini de mate- 
riale cu cele mai diverse proprietăţi. În domeniul materialelor plastice 
destinate tehnicii este încă foarte mult de făcut pentru construcția 
de mașini si utilaje. Se poate afirma că în multe cazuri, dezvoltarea 
ulterioară a construcțiilor mecanice a devenit în totul o problemă 
de material, de exemplu, turbinele cu gaz, turboreactoarele etc. 

Uneori se poate decide repede asupra felului materialului. De 
exemplu, dacă este vorba de ţevi de răcire sau de încălzire, care trebuie 
să posede un foarte bun coeficient de transmitere a căldurii, se găsesc 
standardizate si în comerțul de stat țevi de alamă, cupru sau alumi- 


98 


nia. O examinare relativ simplá a acestor calitáti, duce la o hotárire 
în această privință. 

Materialele principale pentru piese de utilaje şi maşini fiind fonta, 
oţelul turnat, oţelul laminat şi metalele neferoase, felul gi mărimea: 
forțelor la care este supusă o piesă precum și scopul intrebuinfárii, 
decid care dintre numeroasele calități din metalele mai sus arătate 
se vor utiliza, 

Determinant pentru alegerea materialului este, de asemenea, coe- 
ficientul de frecare, de uzură și rezistență la coroziune, precum și 
proprietăţile termice, De exemplu, la fontă se constată la temperaturi 
de peste 300° o ,,crestere”. Astfel dacă o piesă de fontă este expusă 
la temperaturi mai mari de 300°C, trebuie să fie turnată numai din 
oțel, care nu are o proprietate deosebită, 

Cerinfa de a realiza un utilaj cu o durabilitate mare determină 
pe proiectaut să execute dimensionarea cu eforturi unitare reduse. 
Dar este posibil ca si alte proprietăți ale materialelor să aibă o influenţă 
mare asupra durabilitáfii elementelor utilajului, de exemplu, capaci- 
tatea de a rezista la influenţe termice şi chimice sau la uzură. 

Alegerea materialului trebuie să ducă în mod normal la prescrierea 
unor materiale standardizate sau normalizate, ca profile, table, ţevi, 
suruburi, ştifturi, pene etc., aflate în dimensiuni uzuale în comerțul 
de Stat. Dacă la proiectarea unei construcții de utilaj sau maşină se 
pot folosi pe scară largă semifabricate laminate, trase sau presate 
ete., în formele lor de livrare, se realizează o economie de salarii, de 
materiale şi de timp de execuţie. În legătură cu aceasta, la fabricarea 
în masă este deseori economic să se folosească profile speciale sau 
alte semifabricate de forme speciale, pentru a reduce cheltuielile de 
prelucrare şi în special cele de prelucrare prin aşchiere. 


4.1.3, Influenţa procedeelor de fabricaţie 


După ce proiectantul, ținînd seamă de cerințele temei de proiec- 
tare, a stabilit cele mai avantajoase principii de proiectare, este 
necesar ca el să aleagă materialul corespunzător pentru fiecare piesă 
în parte, astfel după cum s-a arătat. Cu alegerea materialului, s-a 
anticipat, într-o anumită măsură, asupra procedeului de fabricație. 
De exemplu, dacă s-a ales ca material oţelul ca urmare a numărului 
redus de piese cu bune proprietăți mecanice, atunci în primul rînd 
se impune forjarea liberă sau sudarea. Reiese deci că procedeul de 
fabricație este influențat în mare măsură de material și de numărul 
de bucăţi, Proiectarea ulterioară a formei, aspectul, calitatea supra- 
fețelar etc. condiționează apoi mașinile unelte, sculele și dispozitivele 
necesare, şi prin aceasta prelucrările ulterioare. 
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Asupra prețului de cost, trebuie sublintat în mod deosebit că 
acesta este de însemnătate așa de mare în activitatea proiectantului, 
încât preţul de cost determină în mare măsură desfăşurarea ulterioară 
a proiectării. Pentru ca procedeele de fabricație să aibă o influență 
favorabilă în final, proiectantul trebuie să țină seama mereu de urmá- 
toarele reguli, pînă va ajunge sá le aplice curent fără dificultate. 

Astfel, el va trebui să evite în desfășurarea procedeelor de fabri- 
cafie a obiectului respectiv : 


— deşeuri mari de material; 

— dispozitive ajutătoare de uzinare; 

-- seule speciale ; 

— prelucrări nejustificate pe mai multe feluri de maşini; 
— procedee scumpe de prelucrare; 

— preluerári ulterioare ` 

-— montaj dificil etc. 


Cunostintele în domeniul procedeelor de fabricație fac parte diu 
cursul de tehnologia prelucrării. Noţiunile de bază ale acestui curs 
sînt însă foarte utile unui proiectant, ele ajutîndu-! să obţină bune 
rezultate în munca sa. 


4,1.4. Influenţa formei constructive 


Urmărind forma funcțională, proiectantul, de cele mai multe ori, 
este axat în linii mari asupra formei constructive a piesei. În ceea ce 
priveşte detaliile, proiectantului îi este lăsată, de obicei, destulă 
libertate sá definitiveze forma constructivă a piesei; astfel va putea 
să satisfacă prin dimensiuni şi prin alegerea adecvată a materialului 
toate condiţiile cerute de buna funcționare în exploatare a ansam- 
blului din care face parte piesa, iar costul execuţiei să fie minim. 

Pentru a reduce costul execuţiei, piesele trebuie proiectate astfel, 
încât forma lor constructivă să permită fabricarea lor simplá și uşoară 
cu utilaje curente, folosind metode tehnologice de mare productivi- 
tate ; în final va sezulta un consum minim de material şi un volum 
redus de manoperă. 


4.2. Proiectarea rațională a formei constructive 
a pieselor 


În paragrafele ce urmează sînt expuse, pentru diferite procedee 
tehnologice de execuţie, principii de proiectare rațională a formei 
constructive a pieselor, din punctul de vedere al tehnologiei lor de 
execuție. 


100 


4,2.1. Proiectarea formei constructive 
a pieselor turnate 


Confecţionarea semifabricatelor prin metoda turnării are o pondere 
mare în industria constructoare de mașini. Acest lucru se explică 
prin faptul că metoda turnării permite confecționarea din cele mai 
diferite metale a unor semifabricate de piese foarte diferite ca formă, ` 
dimensiuni şi precizie. 

Îmbunătăţirea continuă a proprietăților fizico-mecanice ale mate- 
rialelor folosite în turnătorie, precizia formei și dimensiunilor semi- 
fabricatelor turnate, care în uuele cazuri elimină prelucrarea ulterioară 
prin aschiere, precum şi creşterea productivității metodelor moderne 
«de turnare (centrifugă, sub presiune, în cochilii, in forme-coji etc.) 
a schimbat mult nu numai profilul constructiv-telinologie, ci şi profilul 
economic al industriei moderne constructoare de maşini. 


Alegerea procedeului de confecfionare a semifabricatelor turnate 
«ste îngreunată de faptul că pentru aceeași complexitate şi greutate 
a semifabricatului turnat, adesea pot fi folosite diferite procedee 
pentru obținerea acestuia. Pentru semifabricatele care pot fi confec- 
fionate prin mai multe procedee, alegerea celui mai indicat procedeu 
trebuie să se facă pe baza unei analize comparative tehnico-economice. 

Analiza tehnico-economicá este necesară nu numai în cazul con- 
parării diferitelor procedee de confecționare a semifabricatelor, ci 
chiar şi în cadrul aceluiași procedeu, deoarece volumul de muncă 
necesar pentru confecționarea în aceleaşi condiții a unui anumit semi- 
inbricat turnat poate diferi mult, în funcție de procedeul de formare 
şi de utilajele tehnologice folosite. 


4.2.1.1. Alegerea procedeului de turnare. În general, pentru piese 
turnate din fontă şi oțel se ia în considerare numai turnarea în nisip 
(amestec de formare), cu excepţia pieselor dure, pentru scopuri spe- 
ciale, turnate în cochilii. 

Pentru metale ușoare, aliaje de cupru-zinc, cupru-staniu, cupru- 
aluminiu etc. se foloseşte şi turnarea în cochilii, sub presiune, centri- 
fugă etc. 

În tabelul 4.1. sînt indicate, cu titlu informativ, valorile limită 
ale dimensiunilor pieselor turnate pentru diferite materiale si pro- 
vodee de turnare, i 

Turnarea in nisip este cel mai ieftin procedeu pentru un număr 
redus de piese (fig. 4.1) și este adecvată, de asemenea, pentru piese 
turnate foarte mari. Grosimea minimă a peretului este pentru fontă 
de circa 3 mm şi la oțel turnat de circa 5 om, Precizia dimensională 
atinge + 1 mm, iar suprafața exterioară a pieselor este aspră. 
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Tabelul 4.7 


Valorile limită ale dimensiunilor pieselor turnate pentru diferite materlale 


şi procedee de turnare 


Fontá, 
font Aliaje de Aliaje de Aliaje de 
Procedeut de turnare maleabilá aluminiu magneziu zine 
{oțel turnat) 
! 
Turnare în nisip i 
Grosimea peretelui, mm 3 (is 3,5 3,5 3,5 
Precizie dimensională ce se 
poate atinge, mm + 1 0,8 0,8 0,9 
Turnare în cochilii 
Grosimea peretului, mm — 3 3 3 
Precizie dimensională ce se 
poate atinge, mm ` + | =, 0,2 —0,3 0,2 —0,3 0,2 —0,3 
Număr minim de piese — 200 200 200 
Greutatea unei piese max., (kgf) — 50 50 50 
== ii en 

Turnare sub presiune 
Grosimea perctului, min — 0,8 —3 0,8 —3 0,5 —3 
Precizia dimensioualá ce se 
poate atirige, mm + i — 0,03—0,1 Q,02—0,1 0,02—0,1 
Numár minim de piese — 500 500 500 
Greutatea unei piese max., kgf — 10 10 20 


+ În paranteză este indicată grosimea minimă în cazul pieselor din oţel turnat. 


RUZA 
NAN Jurnat sub presiune 
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Fig. 4.1. Comparatia preţului de cost pentru un soclu 
din aluminiu turnat prin diferite procedee. 
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Procedeul de turnare în forme temporare prezintă însă, o serie 
de dezavantaje : 

-- formele se folosesc o singură dată; 

-— piesele turnate au o precizie mică şi un adaos de prelucrare 
mare, ceea ce duce la un consum mai mare de metal si necesită mai 
multe orexom şi oreX mașină la prelucrarea prin aşchiere; 

— productivitate redusă, etc. 

Dezvoltarea producţiei în masă a impus folosirea unor noi metode 
de turnare, care prezintă o serie de avantaje față de metoda cu forme 
temporare. 

Turnarea în cochilii. În locul formei de uisip, se execută o formă 
permanentă de oţel, care poate fi utilizată la turnarea unui număr 
foarte mare de piese, mai ales dacă se toarnă metale neferoase cu 
temperatura de topire mai joasă (alamă, bronz etc.). Piesele turnate 
în cochilii trebuie să aibă o formă simplă. 

Turnarea în cochilii este adecvată pentru serii mari şi pentru 
piese simple; ea poate fi luată în considerație abia de la circa 2 000 
bucăţi în sus. Greutatea pieselor poate atinge 50 kgf, iar grosimea 
minimă a pereţilor 3 mm. În afară de aceasta, la turnarea în cochile 
se obține o suprafață exterioară netedă, o structură mai fină şi mai 
«leasá $1 o rezistență mai mare decît la turnarea în nisip. 

Turnarea sub presiune. În timp ce la turnarea în forme de nisip sau 
în cochilii, metalul este turnat liber în forme, la procedeul de turnare 
sub presiune, metalul este injectat în forme, sub presiune. Cele mai 
răspîndite aliaje pentru turnarea sub presiune a semifabricatelor sînt 
aliajele de zinc, urmate de aliajele de aluminiu şi de cele de cupru, 

Din cauza costului de execuţie ridicat al formelor, pentru turnarea 
sub presiune este absolut necesar să se proiecteze piesa cu o formá 
cît mai simplă, care să corespundă condiţiilor specifice impuse de con- 
strucfia formelor de turnare. Cu tot costul suplimentar cerut de exe- 
cupia precisă a formelor şi de etanşcitatea lor, costul total al furni- 
turii poate fi mai mic, ca urmare a suprimării cheltuielilor pentru 
confecționarea repetată a formelor de nisip, precum și din cauza 
«liminuárii rebuturilor. 

Turnarea sub presiune se aplică avantajos la producția în masă 
n pieselor mici, cu pereți subțiri ai cu dimensiuni finite (minimum 
500 buc.) şi are ca rezultat o structură fină și deasă. Greutatea pieselor 
poate fi pînă la 10 kgf pentru metale ușoare şi pînă la circa 20 kgf 
pentru aliaje de zinc. Grosimea minimă a pereților este cuprinsă între 
0,5—3 mm. 

Metode speciale de turnare. Printre metodele speciale de turuare, 
se menţionează : turnarea centrifugă, turnarea cu modele ușor fuzibile, 
turnarea în coji de bachelită, turnarea continuă, turnarea sub vid. 
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Fig. 4.2. Formarea Tig. 4.3. Formarea retasnrilor (e, b) gi evitarea lor (c, dù 
retasurilor într-un la piese turnate prin măsuri speciale mate la turnare. 


lingou în urma ráci- 
tii continne din ex- 
terior spre interior. 
Liniile 1-4 indică 
etapele succesive de 
solidificare. 


Aplicarea lor în industrie îmbrățișează însă un domeniu mult 


mai restríns si specializat. 


Toleranfele si adaosurile de prelucrare ale pieselor turnate din 
fontă și oțel sînt arătate în STAS 1592--58, iar ale celor din metale 


SECHER GENEE 
EES ES 
Fig. 4.4. Deformarea unei piese 
turnate (b) din cauza răcirii in- 
egale. Părţile groase, care se soli- 


dificá mai tîrziu, devin mai scur- 
te; a reprezintă modelul. 


si aliaje neferoase în STAS 6287-60. 


4.2.1.2. Principii de proiectarea for- 
mei pieselor turnate, Pentru reuşita 
turnárii unei piese, este de cea mai 
mare importanță sá se ţină seama de 
procesul de solidificare a piesei turnate, 
La o solidificare chiar momentan inc- 
gală, se micşorează, ca în fig. 4.2 si 
fig. 4.3, volumul părților care se solidifi- 
că mai tîrziu (resp. a celor intermediare), 
faţă de cele mai subțiri, solidificate an- 
terior (resp. a celor exterioare). Se for- 
mează astfel relasurí şi contractii (fig.4.4) 
ale părților care se solidifică ulterior, 
respectiv tensiuni sau fisuri, cînd con- 
tractia este împiedicată. Fisurile se pro- 
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Jig. 4.5. Proiectarea formei constructive a pieselor turnate tinind 
seama de formare, scoatere, umplerea formei și contracția piesei, 
a — să se evite adinciturile (săgețile 7, 2) si să se prevadă înclinări constructive 


(săgețile 3-7); b — secţiuni de trecere suficient de mari; r - racordíri corecte (prea 
mari dau loc la relusnri, prea mici la tensiuni); d — grosimea perctului pe cit posibil 


egal; e -- Suprufeţele inchinate sint mai favorabile pentra evacuarea gazelor si pentru cga- 
Jann tensiunilor; f — miezuri rezemate în mai multe puncte dau loc la reburturi mai 
puține; g — părţile complicate se vor despărți și se vor exceutu separat (minutul 7). 


duc mai ales, în locurile de trecere de la secţiuni groase la subțiri 
şi la colțurile pereților. Trebuie deci prinir-o formă corespunzătoare 
(fig. 4.5) sau prin măsuri corespunzătoare la turnare (fig. 4.3) să fie 
împiedicată o răcire inegală sau să fie înlesnită egalizarea tensiuni- 
lor. Cu cît contracția materialului este mai mare: (tab. 4.2), cu atît 
trebuie luate măsuri mai importante de felul celor arătate mai 
înainte, de exemplu. la oţelul turnat. 


Tabelul 4.2 
Contraefii mijlocii pentru metale, în % 


Contractie Contractie 
Metalul Se Metalul a 
Fontă ........ 1 Aliaje de Mg ......, 1,2—1,9 
Fontá turnată în cochilie 1,5 Aliaje de Zn. ...... 1,8 
Fontá maleabilá 1,6 Bronz cu Sn .:...., 1,5 
Oțel turnat .,... 2 Bronz cu Zn ...... 0,8—1,5 
Aliaje de aluminiu . . 1—1,7 Alamá turnată ..... 1,8 
Silumin ....... 1,15 


În ccea ce priveşte forma corespunzătoare, principiile de proiec- 
tare care sînt expuse în continuare au caracter general si urmează 
a fi aplicate de la caz la caz. 


a. Un cost mai redus al modelelor se obţine prin: 


— linii de contur simple (drepte gi arce de cerc); 

— suprafeţe uşor de uzinat (suprafețe plane şi de rotație); 

— modele dintr-o bucată, fără miezuri speciale ; 

— miezuri simple şi așezate fix (fig. 4.5), mai ales în cazul cînd mu pot fi evi- 
tate. Fiecare separare (în două) a modelului şi fiecare micz ridică prețul de cost 
al modelului, al formării şi al curátirii şi, în afară de aceasta, măresc rebutul prin 
deplasarea nedorită a modelului sau a miezului. 


b, Un cost mai redus al formării rezultă cînd: 


— racordárile sînt excentate cu raze mal mari; 

— se evită adínciturile, în caz contrar se separă modelul (fig. 4.5, a); 

— se tinde la o înălțime de formare mai mică (planul de separație in lungul 
modelului) ; s 

— se prevăd puține plane de separație ; 

— piesele complicate se toarnă din mai multe bucăţi; 

— se prevád inclinări în sensul scoaterii modelului ṣi anume: piná la 1:100 la 
tumarea în cochilie sau sub presiune; piná la 1:50 pentru suprafețe înalte; 
pînă la 1:5 la bosaje joase (STAS 781—57). 
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Rezultă mai putine rebutur : 


— în cazul că se tratează constructiv umplerea, deguzarea gi contracția me- 
telului (tig. 4.5, b); 

— secțiuni de trecere a metalului suficient de mari; grosimea peretului corespunză- 
toare lungimii canalului de turnare (fig. 4.5, d și d); 

— îngrămădiri de material reduse (retasuri gi segregaţii reduse, fig. 4.5, c); 

-- recordări corect prevăzute (fisuri şi tensiuni mai reduse, fig. 4.5, s); 

— uervuri de rigidizare mai subțiri decît pereții (fisuri şi tensiuni mai reduse, 
fig. 4.5, a); 

— suprafețe înclinate îu loc de verticale (suprafețe exterioare mai puțin poroase, 
fig. 4.5, e); 

— iniezuri rezemate în mai multe puncte şi suficient de stabile (s-a evitat miezul 
în consolă, fig. 4.5, f); 

— separarea părților complicate şi prinderea lor separată (fig. 4.5, ei. 


d. Exigențe deosebite la anumite locuri ale pieselor turnate, ca 
suprafețe etanșe, fără pori sau netede sau coudiţii.de rezistență mai 
ridicate etc. se vor nota pe desene în mod special, astfel ca modelierul 
şi turnătorul să poată lua măsuri corespunzătoare (fig. 4.3). Se reco- 
mandă, în mod special, ca proiectele de piese turnate complicate să 
fie examinate în prealabil de către un specialist în turnătorie. 

e. La fonta maleabilá cu miez alb, din cauza acțiunii de recoacere 
pătrunsă, se va respecta, de regulă, o grosime uniformă a pereților 
de circa 3—8 mm (fig. 4.6), în timp. ce la fonta maleabilá cu miez 
negra, grosimea pereților poate fi inegală şi să atingă 3—40 mm. 

TL La piesele turnate din metale ușoare, de exemplu din silumin, 
din cauza fluiditáfii și a tenacităţii ridicate față de fontă, se Dot obține 
piese turnate complicate în condiții mai sigure şi, în plus, cu pereți 
subţiri. De asemenea, la piesele turnate din metale uşoare 5e vor 
prevedea pereţi cu grosime constantă, raze mari de racordare şi 
momente de inerție sporite ale secțiunilor, legate cu pereți subțiri 
şi prevăzuţi cu numeroase nervuri. 


. goa — wm. gd 

g. Contractia volumicd. Nu sînt permise acumulări locale mari de 
metal în unele părți ale piesei turnate, deoarece acestea duc, de obicei, 
la producerea retasurilor sau a microretasurilor, care micşorează 
rezistența porțiunilor respective ale piesei. 

La trecerea de la pereţi subţiri la pereţi groși, la intersecţii și 
racordări de pereţi si, în general, în orice regiune a piesei cu acumu- 
lare locală de material, proiectantul trebuie să evite ca acumularea 
de material să fie exagerat de mare. În acest scop, se folosește regula 
cercului înscris, indicată în fig. 4.7. Valorile raportului dintre dia- 
metrul cercului înscris în regiunea cu acumulare maximă de material 
Da, $1 diametrele cercurilor înscrise în regiunile învecinate d, 
nu trebuie să depăşească 1,5. 
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Fig. 4.6. La piesele din Tig. 4.7. Racordarea corectă a unui 
fontă maleabilá, din cauza perete mai subțire cu unul mar 
procesului de recoucere, se gros la o piesă turnată. 


va prevedea, pe cit posibil, 
o grosime egalá a pereţilor 
de 3 pînă la 8 mm. i 


a 
Fig. 4.8. Plăci de răcire mon- Fig. 4.9. Curbarea unor grinzi turnate de formă 
tate în a şi b, nepotrivită, ca urmare a contracfiei de solidifi- 


care. 


si i Fig. 4.10. La o gaură pentru şurub, bosajul 


(a) se. poate înlocui cu lamajul (b). 
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h. Dacă trebuie obținute suprafete foarte dure și o structură peri- 
fericá cu granulaţie fină, se montează plăci de răcire care, la solidifi- 
carea metalului, absorb mai repede căldura din regiunile de la supra- 
faja piesei, unde au fost aplicate, obținîndu-se astfel un metal mai 
dur. Prin acest procedeu se obţin suprafețele de ghidare de la batiul 
mașinilor unelte, suprafeţele camelor şi alte piese similare (fig. 4.8). 
Desenele de execuţie trebuie să conțină indicaţiile necesare. 

i. La proiectarea pieselor turnate, trebuie să se ţină seama de 
urmările dăunătoare ale contrachiei. În fig. 4.9 sînt arătate profilele 
unor grinzi turnate, precum şi deformarea lor în timpul răcirii, din 
cauza tensiunilor. Se remarcă că piesele simetrice sau masive prezintă 
deformaţii miuime, , 

j. Bosaje si lamaje. În multe cazuri, se poate renunța la supra- 
fețele înălțate ale bosajelor peste nivelul pereţilor pe care sînt pre- 
văzute, prelucrarea pentru așezarea pieselor (șuruburilor) executindu-se 
prin lamare, în grosimea peretului (fig. 4.10). 


, 


4.2.2. Proiectarea formei constructive 
a pieselor forjate 


4.2.2.1. Alegerea procedeului de forjare. Piesele forjate şi presate, 
datorită rezistenţei lor ridicate față de piesele turnate, nu pot fi tot- 
deauna evitate, cu tot prețul lor ridicat. Piesele forjate manual sînt, 
ca orice lucru manual, cele mai scumpe, De aceea, proiectantul trebuie 
să se pîndească totdeauna la piese forjate de o formă deosebit de 
simplă, preseriind ca piesele mai complicate, din punct de vedere 
al formei, să fie executate preferabil prin turnare, sudare sau 
matrifare. 

Piesele forjate in matrifá sînt indicate a fi executate numai în 
serii mai mari din cauza costului matrifelor și prin urmare, ele revin 
mai scumpe decît piesele turnate. Și aici, trebuie sá se urmărească 
realizarea unei forme cit mai simple cu colțuri şi muchii rotunjite, 
pentru a reduce costul miatrifelor si a ușura extragerea pieselor din 
matriță, Piesele mai mari sau mai complicate se execută eventual 
divizate şi apoi se asamblează printr-un procedeu oarecare, de exemplu, 
prin sudare, Cum sînt unele biele de locomotivă etc. 

4.2.2.2. Forjareu liberă, Pentru piesele obținute din piese brute 
exccutate prin forjare liberă, sînt recomandabile formele cele mai. 
simple, simetrice, drepte si netede, mărginite de suprafeţe plane sau 
cilindrice. La piesele de formă complicată, se poate întîmpla ca unele. 
porțiuni să nu poată fi prelucrate prin forjare liberă, «din care cauză 
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va trebui sá se recurgă la adaosuri tehnologice pentru simplificarea 
formei (fig. 4.11), posibilitate de care trebuie să se țină seama la pro~ 
iectarea unor asemenea piese. 

La piesele forjate trebuie sá se evite porțiunile conice (fig. 4,12, a) 
sau trapezoidale (fig. 4.12, b), mai ales cele cu conicitate mică (fig. 
4.12, c). 

Trebuie sá se țină seama că prin forjare liberă este foarte greu 
să se execute intersecțiile de suprafețe cilindrice (fig. 4.13, a) san 
de suprafețe cilindrice cu suprafețe prismatice (fig. 4,13, b). 

La piesele forjate, trebuie sá se evite secțiunile cu nervuri, deoarece 
în majoritatea cazurilor nervurile nu pot fi obținute prin forjare 
liberă, astfel că piesa trebuie forjată cu un adaos tehnologic. Nervurile 
de rigidizare, necesare la piesele turnate, nu pot fi prevăzute la piesele 
executate prin forjare liberă. 

Trebuie evitate bosajele, suprafețele plate, proeminentele pe corpul 
de bază al piesei forjate (fig. 4.14, a); în special, nu sînt admisibile 
proeminențele în interiorul pieselor în formă de furcă (fig. 4.14,. b). 
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Fig. 4.11. Piesă (arbore cotit) forjatá 
liber cn adaos tehnologic. 


£ 
Fig. 4.12. Piese forjate greșit și Fig, 4.19, Piese cu intersecții de suprafețe 
corect : executate greşit și corect: 
a -. arbore cu porțiune. cnoic; è — levier a — suprafețe ciliudrice cu suprafeje cilindrice; b =. su- 
cu porțiune trapezvidalá;.c — ax cu conici- prafeje cilindrice cu supralețe prismátice. 
Late micú, 
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„__ Piesele cu diferențe mari Gresit Corect 
îutre suprafețele secțiunilor 
transversale sau cu o formă 
complicată trebuie înlocuite 
prin subansambluri compuse 
din piese mai simple sau prin 
construcții sudate din mai. 
multe piese (fig. 4.15). 

La piesele forjate liber, 
prevăzute cu tolerante uzuale, 
precizia obținută nu poate fi 
prea mare. Dacă se prescriu 
tolerante mai strînse, costul 
forjárii creşte foarte mult. 
Desenul piesei forjate brut, în 
cazul că se întocmește, tre- b 
buie sá conțină toleranfele 
cerute şi adaosurile necesare 
pentru prelucrare. 


Yorjarea liberă se poate executa la ciocane sau prese diverse. 


Adaosurile de prelucrare şi abaterile limită ale pieselor din oțel 
forjate liber sînt arătate în STAS 2171—64. 


4.2.2.3. Matriţarea. În comparaţie cu forjarea liberă, matrifarea 
prezintă o serie de avantaje, dintre care pot îi menționate: produc- 
tivitate înaltă, uniformitatea gi precizia piesei obținute, posibilitate 
de obținere a unor piese de forme complicate, care nu se pot executa 
prin forjare liberă etc. 

Matrifarea prezintă şi cîteva dezavantaje şi anume greutatea 
pieselor care pot fi matrițate este limitată, 

În faza actuală, domeniul principal de aplicare a matrițării propriu- 
zise se extinde asupra semifabricatelor cu greutate pînă la circa 
100 kg. Cerinţele construcției moderne de maşini reclamă dezvoltarea 


Fig. 4.14. Piese forjate greșit gi corect: 


a — fără bosaje; d — fùr proeminențe în interior. 


Corect 


Fig. 4.15. Înlocuirea avantajoasă a unei piese forjate 
cu o piesă sudată. 
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continuă a matrifárii în direcția măririi greutății do 
executate. 


Spre deosebire de sculele universale pentru forjarea liberá, E 
fele sînt scule strict specializate, adică pot fi folosite numai pentru 
un anumit- semifabricat. De aceea, matrițarea devine rentabilă numai 
atunci cînd trebuie să se execute un număr mare de semitabricate 
identice. La o producţie în masă sau în serie mare, matrifarea este 
totdeauna rentabilă ; în schimb, la o producţie în seric mijlocie trebuie 
să se facă, în prealabil, un calcul, economic, pentru a se stabili care 
procedeu de forjare este mai avantajos, între forjarea liberă sau 
matrițare. Numai după aceasta proiectantul va putea stabili forma 
definitivă a piesei, în funcție de procedeul adoptat. 

La piesele din oțel forjate în matriță (STAS 1299-—60), abaterile 
limită și adaosurile de prelucrare sînt mai mici decît în cazul forjárii 
libere, Şi în acest caz este valabil principiul de a nu scumpi execuția 
piesei prin condiții referitoare la o precizie mare. 

Matrifarea se realizează cu diferite utilaje ` ciocane de matrifat, 
prese cu manivelă, matrifare pe maşiui de forjat orizontale, prese 
cu fricțiune. În fig. 4.16 sînt reprezentate exemple de piese executate 
prin inatritare la ciocau, iar în fig. 4.17 exemple tipice de piese matri- 
tate pe o mașină de forjat orizontală. 


o 
d 


Iig. 4.16. Uxemple de piese Fig. 4.17. Exemple tipice de piese matritate pe o 
executate pria matrifate: masiná de forjat orizontală, 
a — rol; b — levier. f 
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4.2.3. Proiectarea formei constructive 
a pieselor stantate 


Stantarca este un procedeu de mare productivitate, prin care 
se pot executa piese din tablă, foarte variate ca dimensiuni si forme; 
ele se execută, de obicei, prin mai multe operații elementare succe- 
sive. Operaţiile de stanțare se pot împărți în două grupe: 

— operaţii de tăiere, retezare, decupare şi perforare ; 

— operaţii de deformare (indoire, ambutisare, gítuire, răsfrîngere 
si fasonare).. 

La decupare, se pune mare preț pe pierderile minime de material, 
adică aplicarea pieselor pe banda de tablă din care se decupează 
trebuie să fie cea mai favorabilă (fig. 4.18). Se înțelege de la sine, 
că şi forma piesei proiectate trebuie să fie astfel concepută, încît sá 
se preteze cît mai bine la acest lucru. 

Forma pieselor cotite trebuie proiectată astfel, încît să fie posibilă 
aşezarea lor una după alta, ca fiecare piesă să fie situată în spațiul 
liber al deschiderii celeilalte piese (fig. 4.19). 


Sei ted 


3 
Fig. 4.18. Aşezarea piesci la decnpare. Dintr-o tablă de 500x1000 mm 
rezultă în figi «a, 252 buc, pe cînd în fig. b 416 buc. 


B:A=04:37=3108 mm? B:A=82:17 = 1394 mm? 
: Economie de material =55% 
E DÉI 


Fig. 4.19. Forma economică a unei piese decupate {b) obti- 
nută prin modificarea formei inițiale (4) schimbind pasul, À 
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Pe de altá parte, cu cit forma piesei decupate este mai simplá, 
cu atît costul sculelor tăietoare (poanson ai matrifá) este mai mic. 
Dacă conturul piesei este constituit din linii drepte, alternînd cu linii 
curbe, ele trebuie să se intersecteze sub unghiuri obtuze ; prin aceasta 
se micșorează pericolul de fisurare a matriței la călire. Toate racor- 
dárile trebuie luate, pe cît posibil egale, pentru a ușura execuţia 
sculelor táietoare. 

Piesele decupate şi retezate trebuie proiectate: 

— cu un contur simplu, format de preferință din linii drepte; 

— cu o configurație compactă, fără fante înguste și console lungi. 
În fig. 4.20 este arătată o piesă greşit concepută. 

Fantele înguste si consolele lungi, pe lingă faptul că scumpesc 
poansonul și matrifa, pot provoca şi deteriorarea poansonului în timpul 
ștanțării. 

__ Pentru conturul exterior al piesei, executată din tablă de grosime 
s, razele de racordare trebnie să fie: 


— r> 0,2s, între linii ce se întîlnesc sub un unghi « > 90%; 
— r > 0,5s, între linii ce se întilnesc sub un unghi e < 902, 


Pentru conturul interior : 


— y > 0,3s pentru o > 90°; 
— 7 > 0,65 pentru a < 90°. ' 


Suprafețele mai mari din tablă se rigidizează prin îndoirea margi- 
nilor (fig. 4.21), prin nervuri presate (fig. 4.22) etc. sau prin procedee 


Fentá AH 


JA è) 
Sectiunea A-A 


FRA) 
¿al 


Fig. 4.20. Piesă concepută greşit Fig. 4.21. Rigidizarea unei table prin indoirea 
pentru obținerea prin ştanţare. marginilor. 
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Ll kilo, 


Fig. 4,22, Placá din tablă îndoită şi rigidizată prin nervuri. 


combinate. Raza nervurii presate este de circa 2—3 ori grosimea 
tablei. 

La indoirea tablelor, raza interioară de îndoire şi lungimea desfá- 
şurată L depind de grosimea tablei s (tabelul 4.3). 


4.2.4. Proiectarea formei constructive 
a pieselor de prelucrat prin așchiere 


4.2.4 1. Principii generale de proiectare. Prin aşchiere se pot 
prelucra suprafețele pieselor obţinute, în stare brută (neprelucrată) 
prin procedeele de prelucrare neașchietoare (turnare, laminare, for- 
jare, presare, sudare, etc.) sau se pot executa piese din semifabricate 
laminate sau trase. 

Diferitele procedee de prelucrare aschietoare, cum sînt sirunjtrea, 
rabotarea, burghierea, frezarea, alezarea, brosarea, rectificarea, rázutrea, 
polizarea, pilirea etc. permit sá se execute cele mai diverse forme 
de piese. 

Aschierea comportind pierdere de metal, procedeele de mai sus 
trebuie aplicate numai atunci: cînd o netezire a suprafețelor sau pre- 
cizia necesară a pieselor finite nu se poate obţine prin substituirea 
unui alt procedeu de prelucrare neașchietoare, de exemplu turnarea 
sub presiune, matrifarea de precizie etc. În orice caz, forma semi- 
fabricatului obținut cu ajutorul procedeelor de prelucrare neaşchie-: 
toare, si care urmează a fi prelucrat ulterior prin aşchiere, trebuie 
să se apropie foarte mult de forma finită, astfel încît să rămînă de 
îndepărtat numai contități reduse de metal. 

La prelucrarea prin aschiere, discontinuitátile de material pe 
care scula le întilnește pe suprafața de prelucrat pot provoca ruperea 
sculei şi vătămarea preciziei prelucrării, De aceea, forma piesei trebuie 
proiectată astfel încît, pe cît posibil, suprafețele să nu prezinte aceste 
discontinuități, care sînt de temut, mai ales la piesele din material 
dur, turnate sau forjate. 

Volumul de muncă la prelucrarea prin aschiere nu depinde numai 
de precizia de execuție a semifabricatului, ci şi de clasa de rugozitate 
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Tabelul 4.3 


Valori la indoirea tablelor 


2 E DK déi ` a suprafețelor prelucrate, pre- 
a A = = cum Şi de alegerea judicioasă 
3 3 —— a a toleranfelor; cu cît gradul 
= F ss E e de netezime este mal mare, 
E = E cu atît volumul de muncă 
a 2 o este mai mare. “inind seama 
gr E a de calitățile de exploatare ale 
ER Té maşinii şi de durata el de 
yA dd e serviciul, alegerea clasei de 
> A = E rugozitate a suprafeţei trebuie 
Ss“ EEN E făcută cu mare atenţie, deoa- 
Lg ȘI ve Ei rece gradul de netezime a 
e 3 E si [aq suprafeţelor trebuie sá cores- 
IES 6 pundă atît condițiilor de ex- 
(Ek ES ploatare, cit şi unei realizări 
Se A T e economice a netezimii. 
SE GE KE Realizarea unor semifa- 
pa P wm IS bricate cit mai asemănătoare 
5 E el o op . sni D age 
Tod ER ió CH piesele finite și stabilirea 
+2 3 unor condiții mai puțin se- 
e E, DE vere pentru clasa de rugozl- 
TE in A tate a suprafețelor si pentru 
aF ci ai toleranfele corespunzătoare, 
3 A i w în concordanță cu condițiile 
A e A a de exploatare, reduc costul 
O 2 kuer preluerării prin agchiere in 
ESE = Ss cea mai mare proporfie, prin 
Ge EE EE eliminarea unor operații de 
S A ci i așchiere sau de netezire sau 
Bo = a“ Lc prin înlocuirea acestora cu al- 
E J e E tele mai putin laborioase. 
îi ER În ce priveşte execuţia în 
ee, EE uzină, este de subliniat că 
S = i= în multe cazuri, acecasí Su- 
s Fe prafajă poate fi executată 
|. prin diferite procedee de pre- 
a lucrare aschietoare. Dacă nu 
e LÉI | există motive justificate pentru 
SC Ir a indica un anumit procedeu, 
d. PAI proiectantul trebuie să lase 
E SA ER tohmologului uzinei libertatea 
o m> | dea alege procedeul de prelu- 


rare, care cunoaşte mai bine toţi factorii care intervin în procesul 
de producţie, | 

Pentru proiectarea pieselor de prelucrat prin aschiere trebuie sá 
se ţină scama de următoarele principii generale : 


„a — Preluerările prin aschicre trebuie limitate la strictul necesar, deoarece ele 
reprezintă pierderi de material şi volum de muncă, ES 

b — Piesele trebuie proiectate astfel, încît prelucrarea lor prin așchiere să fie 
economică, deci cantitatea de material aşchiat să fie minima. 

c -- Zonele greu accesibile pentru sculele aşchietoare vor fi evitate. 

d — Să se prefere o formă a piesei de prelucrat, care necesită un timp mai redus 
lo fixarea pe mașină, la prelucrare și măsurare, 

e -- Să se prefere piese care necesită dispozitive economice gi cheltuieli de preluc- 
rare mai reduse. 

Jj — Proiectarea pieselor trebuie fícntá astfel, încît prelucrarea lor să fie posibilă 
cu scule standardizate, afară de cazuri cu totul speciale. 

g — Forma piesei trebuie să permită sculei de a ataca suprafața de prelucrat, 
de a o putea prelucra fără inconveniente şi de a ieși din suprafața prelucrată. 

h = Seula şi piesa trebuie să poată fi fixate rigid. 

i =-- Se va alege un material cu prelucrabilitate cit mai mare. 

k — Să m se prescrie clase de rugozitate superioare pentru suprafeţe si ajustaje 


mai precise decît cele reclamate functional. De exemplu, numai suprafețele de alune- 
care gi de etanşare să fie prelucrate fin (netezite fin, adică șlefuite, rectificate, lepuite) ; 
suprafețele de reazeme fixe vor fi numai degroșate; suprafeţele. libere se vor lăsa, 
pe cît posibil, neprelucrate;y unele imperfectiuni ale acestora putindu-se masca într-un 
mod oarecare. 


42,42, Prelucrarea suprafeţelor de lucru. 


a — Suprafeţele de lucru plane aflate la același nivel sint de preferat și se pot 
prelucra mai ieftin decît suprafeţele discontinue (fig. 4.23). 


Breet Corect 


LA 


fom 


Fig. 4.23. Suprafeţele de Fig. 4.24. Capac cu bosa- 
lucru se vor prevedea, pe jele turnate 7 pentru ti- 
cît posibil, la același nivel, xare şi prelucrare dintr-o 

prindere. i 
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b — Suprafeţele care se pot prelucra dintr-o prindere, de exemplu o suprafață 
care necesită prelucrare numai dintr-o parte, (fig. 4.24) se vor prevedea eventual cu 
suprafețe de reazem, găuri de fixare etc. Procedeul prezintă avantajul că este mai 
ieftin şi mai precis. WË ` 

c — Axele prevăzute cu umeri necesită un volum ware de prelucrare prin strunjire 
sau forjare (fig. 4.25). Un inel de oprire poate înlocui avantajos umărul axului. Inelul 
se poate fixa cu un gurub sau prin fretare la cald etc. Această soluție este indicată 
şi pentru axele care se finisează pe toată lungimea. 


Fig. 4,25. Prevederea raţională a umerilor pe axe. 


td? ja? 


Fig. 4,26. Axe pentru traustmisil cu toţi dinfate. 
a — cu două trepte de diametre; b — neted cu două ajustaje difetite, 


d — La axele cu mai multe trepte de diametre, de excurplu, la axele transmisiilor 
cu roți dințate, se pornește de la diametrul minim admisibil gi pentru diferitele trepte, 
cerute de condițiile de montare și de asamblare, se măreşte diametrul axului, astfel 
încât diferenţa dintre diametrele a două trepte vecine să fie cit mai mică (fig. 4.26, a). 
Două ajustaje diferite nu uecesitá întotdeauna diametre nominale diferite (fig. 4.26, b) 
(vezi gi pct. 2.3.1). 

e — Strunjirea conică se execută mai ușor dacă se prevede o ieșire pentru cuţit 
(fig. 4.27); în cazul formei b, suprafața conică poate fi atacată de cuțit mai bine 
decit în cazul a.: 

J — La strunjirea suprafeţelor conice interioare (fig. 4,28) trebuie, de asemenea, 
să se prevadă posibilitatăți de ieşire pentru scule. 

g — De asemenea, la rectificarea suprafeţelor cilindrice trebuie favorizată dega- 
jarea discului de rectificat (fig. 4,29), prevăzindu-se, lu acest scop, gulete gi loc 
suficient pentru depășirea discului, s > 6 mm. | 

A — Ajustajele precise sau inutile se vor evita pe. cît posibil. Proiectantul trebuie 
să aprecieze dacă acestea stut indispensabile funcţiona! gi dacă în dispozitivul prevă- 
zut, se pot obțirie și măsura ușor (fig. 4.30). 
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Fig. 4.27. Forma corectă a unei suprafeţe conice 
exterioare. 


_Greşit Correct 


re El 


Fig. 4.28. Forma corectă a unei suprafețe 
conice interioare. 


Gresit Corect 


Fig. 4.29. Degajári prevăzute pentru discul de rectificat, 
s> 6 mm. 


Fig. 4.30. Ajustaj inutil de precis și greu de măsurat. 


42.43. Găuriri şi strápungeri 

a — Se vor utiliza de preferință diametrele de burghie standardizate, inclusiv cele 
în fracțiuni de milimetri, de exemplu (411,5 mm. 

b — La găurile executate în pereţi oblici (fig. 4.31), se vor, prevedea adaosuri 
cu suprafaţa perpendiculară pe direcția de găurire. ` ` 

c — Gáurile străpunse (fig. 4.32) sînt mai uşor si mai ieftin de găurit, alezat gi 
de măsurat, decît găurile cu praguri sau înfundate. Pragurile sau suprafețele de 
reazem se vor realiza eventual cu inele elastice sau bucse fixate. 


Corect 


Pig. 4.31. Aduosuri cu feţele perpendiculare pe 
direcția de găutrite la pereți oblici. i 
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Fig. 4.32, Alezajele strápuuse la acelaşi diametru 
i sînt mai precise, 


q — Fundul găurilor netede se va lăsa cu forma conică, rezultată din burghier 
(fig. 4.33); ele se vor tolera numai atît de adînc, cit este necesar. 
e — La treceri de axe prin carcase (fig. 4.34), canalele de ctangare executate în 


carcasă: (în suprafaţa interioară) sînt mai scumpe decît cele executate în axe (în 
suprafața exterioară), dacă acest lucru va fi admis. S 

J — Dacă se foloseşte numai o porțiune scurtă dintr-o gaură, pentru a presa în 
ea o bucșă, se va aleza numai o parte, corespunzătoare lungimii bucgei (fig. 4.35). 
Este important însă ca alezajul să aibă degajarea necesară, pentru a putea aleza 
întreaga lungime efectivă de presare a Luegei. r 
e: Gurile prevăzute cu umeri (fig. 4.36, a), de exemplu. peutru rulmenţi, este 
indicat să fie executate prin introducerea unei bucse într-o gaură netedă (fig. 4.36,b) ; 
bucga intermediară menține o anumită distanță între rulmenţi, Acelaşi lucru se poate 
obţine si cu inele Seeger (fig. 4.36, c; STAS 5848—58), , 
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Fig. 4.34. Cunelurile sînt mai Fig. 4.35. Gaură alezată cu degajare pentru 
ieftin de executat pe suprafețele introducerea unei bucge. 


exterioare (b). 
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Fig. 4.36. Găuri prevăzute cu umeri pentru rulmenti: 


a execuţie neindicatá; b -- en ajutorul unei buese; e ~ cu inele Seeger, 


42.44. Filete şi centrári 


a — În general, cu ajutorul filetelor nu se pot obține centrári corecte (fig. 4.37,4), 
deoarece un filet fără joc se obţine mai greu și este si scump. În acest scop, se vor 
ntiliza dispozitive speciale de ghidare (fig. 4.37, b) sau filetul va fi chiar eliminat 
(fig. 4.37, 0). 

b — La proiectarea îiletelor exterioare, executate prin strunjire, trebuie respec- 
tate următoarele preseripții ` 

— dacă după filetul cu diametrul exterior da și diametrul interior dpt urmează 
o treaptă a axului cu diametrul D -< dey (fig. 4.38), atunci pentru a asigura spaţiul 


Fig. 4.37. Centrarea corectă a unei tije de piston în capa- 
cul unui cilindru: 


a — centrare defectuoasă cu ajutorul filetului; Y — centrare ameliorată cu 
ajutorul unui prag; e — centrare precisă prin suprimarea fílctulul. 


Fig. 4.38. Diet prevăzut cu o Fig. 4.39. Tijá de gurub prevá- 
degajare pentru sculă. zută cu ieşirea filetului. 


—= l 


Fig. 4.40. Filetarea corectă a unei găuri în- Fig. 441. Filet interior, 
fundate. executat prin strunjire gi 
terminat cu o degajare, 


Greșit Corect 


Fig. 4.42, Bloc de roți dintate cilindrice, prevăzut cu 
degajare pentru sculă, 


de degajare a sculei cu care se strunjeşte filetul, se prevede între filet şi treapta de 
diametrul D o degajare de lățime ? şi de diametrul de din: (STAS 3508—65); ` 

— dacă după filet se menţine diametrul axului D = deye (fig. 4.39), depâjarea 
nu este necesară, însă se execută o ieşire a filetului, ceca ce uşurează filetarea (STAS 
8508—65). 

e ads tarozii sînt prevăzuţi le capăt cu un con de atac, care ușurează 
pătrunderea sculei în material, la filetarca unei găuri filetul trebuie prevăzut pe o 
lungime 1, — la =: d, ly fiind adîncimea necesară de filetare (fig. 4.40). i 


d — La filete interioare, executate prin strunjire, degajarea este strict necesară, 
dacă gaura filetată este înfundată (fig. 4.41). 
e — La prelucrarea prin rostogolire sau prin mortezare a blocurilor de roţi din- 


tate (fig, 4.42) trebuie prevăzută o degajare pentru scule. Pentru blocuirile de roţi 
baladoare, distanța minimă este de aproximativ 5 mm. 


4.2.5. Proiectarea formei constructive a pieselor 
din punctul de vedere al asamblării 


4.2.5.1. Principii generale de proicetare. Asamblarea constituie 
ultima etapă tehnologică a procesului de fabricaţie a mașinii. Sarcina 
principală a asamblării constă în îmbinarea pieselor maşinii şi reglarea 
lor, astfel încît poziția lor relativă să corespundă cu cea prevăzută. 

În cadrul unei producții industriale, ceea ce caracterizează asam- 
blarea este faptul că, în marea majoritate a cazurilor, piesa şi contra- 
piesa corespunzătoare, care trebuie asamblate, nu se aleg în mod 
special din loturile respective de piese, ci oricare piesă fabricată 
trebuie sá se asambleze cu o piesă oarecare din lotul de contrapiese ; 
aceasta impune ca tehnologia de execuţie să fie astfel elabo- 
rată, încît piesele care formează ajustaje, să se poată asambla fără 
operații de ajustare la montaj, adică să fie satisfăcut principiul inter- 
schimbabilitátiz. 

În mod obișnuit, la asamblarea pieselor sau a subansamblurilor 
la faja locului, operațiile de ajustare trebuie reduse la minimum prin 
prelucrările anterioare, deoarece aceste ajustări sint scumpe, nu se pot 
executa precis, produc dificultăți si întârzieri etc. 

În general, la proiectarea organelor de mașini, din punct de vedere 
al procesului de asamblare, trebuie să se prevadă: 


*— seducerea volumului de muncă al operaţiilor de asamblare; 

— reducerea volumului de muncă al operaţiilor de ajustare la montaj ; 
— divizarea rațională a mașinii sau utilajului în unități de asamblare; 
— reducerea numărului de elemente ale unităților de asamblare; 

— “simplificarea procedeelor de asamblare a pieselor. 


Mai subliniem faptul că trebuie să se asigure, prin anumite măsuri 
constructive, o montare ușoară, ceea ce se poate obține numai dacă 
se fine seama încă de la proiectare de procesul de montare al fiecărei 
piese si dacă se urmăresc toate fazele şi operațiile de montare. 
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42,52. Asigurarea unei montári ușoare si ieftine. 1. La piesele 
grele si foarte grele, care se manipulează cu poduri rulante, se vor 
prevedea dispozitive de ridicare, ca găuri, cîrlige sau ochiuri de ridi- 
care; acestea trebuie amplasate astfel încît în timpul ridicării şi al 
manipulării piesci, aceasta să-și mențină poziția şi să nu prezinte 
pericolul de răsturnare. 

2. Pentru a uşura la montaj introducerea unui bolt într-un alezaj 
şi dacă asamblarea lor formează un ajustaj, extremitatea alezajului 
si extremitatea boltului trebuie teșite la 45° sau 30% (fig. 4.43). 
Aceasta ușurează introducerea bolțului în alezaj și evită deteriorarea 
muchiilor de la capetele lor. Tesirea bolțului și a alezajului este indis- 
pensabilá îu cazul ajustajelor cu stringere, 


Greşit Corect 


Tig. 4.43. Dot şi gaură teşite pentru ușurarea introducerii, 


Corect 


Pig, 4.44, Ax cu trepte de diametre pentru introducerea în 
alezaje cu care formeuză ajustaje fără joc. 


3. Dacă axe lungi trebuie montate îu alezaje, cu care formează 
ajustaje fără joc sau ajustaje cu joc foarte mic, atunci, pentru a uşura 
introducerea, axele trebuie prevăzute cu reducere de diametre 
(tig. 4.44). Aceasta este întotdeauna indicat, iar uneori chiar necesar, 
în cazul cutiilor de viteze, pe care sînt montate roți și pinioane cu 
ajustaje diferite. 

4. Fusurile conice pot fi montate în locagul lor mai ușor decît 
cele cilindrice. Din această cauză, o piesă 7, care se manipulează 
des, trebuind scoasă si apoi centrată În piesa 2, va fi prevăzută cu 
un fus conic (fig. 4.45) si nu cu unul cilindric. 
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Tg. 4.45. Piesa 7 prevăzută cu fus conic pentru introducere repe- 
tată în locașul 2. 


Yig. 4.46. Mijloace de evacuare a aerului la intro- 
ducerea bolfurilor în găuri infundate. 


5. La introducerea bolţurilor ajustate în găuri înfundate, se poate 
forma o pernă de aer sub capătul bolțului, mai ales dacă acesta este 
uns cu vaselină. Pentru a putea introduce uşor boltul pînă la fundul 
găurii, trebuie executat un canal pentru evacuarea aerului (fig. 4.46, a). 
Dacă nu este posibil să se prevadă un canal la fundul găurii, atunci 
acesta trebuie executat pe suprafața exterioară a bolfului (fig. 4.46, b). 

6. Îmbinările prin ajustaje cu strîngere (fig. 4.47, b) sînt mai 
ieftine decît cele cu pană şi gurub de fixare, 

7. La asamblările conice netede trebuie evitată orice împiedicare 
a strîngerii ajustajului prin vreo proeminentá (fig. 4.48). Se vor pre- 
fera conicitátile normale (STAS 2295-61), usurindu-se astfel exe- 
cufia şi controlul cu calibre al ajustajului. Pe desenele de execuţie 
se vor indica numai un diametru şi conicitatea. 

425.3. Evitarea operaţiilor de ajustare la montaj. 1. O greşeală 
caracteristică la proiectarea pieselor, provocată de preocuparea de 
a obține o poziţie bine determinată, este tendința de a îmbina două 
piese după mai multe suprafeţe. O astfel de îmbinare impune folosirea 
unor toleranje foarte strînse pentru piesele conjugate şi atrage după 
sine o creştere importantă a volumului de muncă necesar pentru 
realizarea îmbinării. 
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Moi scump Mar ieftin Corect 


Fig. 4.47. Imbinări blocate. Ajusta- Fig. 4.48. La suprafețele conice se va evita 
jul presat b este mai ieftin decît cel împiedicarea ajustajului conic. 
cu pană a. Economie la b la greu- 


tate 13%, la material 23%, la mano- 


peră 65%. 


Un exemplu de ajustare dublă greşită este arătat în fig. 4.49, a, 
în care capătul bucsei 7 atinge fundul alezajului bucșei 2, iar umărul 
bucşei atinge suprafața frontală a alezajului, folosind tolerante foarte 
precise. Forma corectă a acestei îmbinări este arătată în fig. 4.49, b, 
unde contactul se face numai pe o singură suprafață (prin umărul 
bucgei 2). 

2. Dacá un bolf sau ax cu trepte de diametre diferite trebuie intro- 
dus cu ajustaj într-o piesă, centrarea lui trebuie sá se facă numai 
după un singur diametru (fig. 4.50), evitînd astfel îmbinarea după 
două suprafeţe. 


3. Dacă o piesă prevăzută cu un alezaj (bucşă, butuc de roată, 
rulment) trebuie montată pe un arbore cu umăr astfel, încît să se 
rezeme pe umărul acestuia, se va fine seama că racordările celor 
două piese nu pot fi strunjite cu raze egale gi precise, pentru a asi- 
gura un contact perfect. 
Get Pentru a evita acest incon- 
A Corect. venient, prelucrarea celor 
„ -0 t0003 El douá piese se va face ca 

A în fig. 4.51, a, b gi c. 
ROSSI 4.0 bncşă pentru ghi- 
darea unui ax (burghiu) nu 
se poate rezema şi pe su- 
prafata A și pe umărul B 
al alezajului, în care este 
presată (fig. 4.52, a). În 


Fig. 4.49. Îmbinarea greșită si corectă a două plus, prelucrarea acestui 
bueşe. alezaj cu trepte de dia- 


BNN 
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Tig. 4.50. Centrarea unui bolp cu două trepte numai 
după un singur diametru. 


Gig. 4,51, Racordárile a două piese, dintre care una este montată pe un arbore cu umăr. 


Gresit Corect 


Tig. 4.52. Rezemarea unei bucșe numai pe-o 
siugură suprafață A. 


metre diferite este mai costisitoare decît prelucrarea la un diametru 
unic. Îmbinarea corectă este arătată în fig. 4.52, b, în care bucga 
se reazemă cu gulerul ei numai pe suprafața A. 

5. Este deosebit de important la montaj ca atât forma si gabaritul 
pieselor componente, cît st forma ai dimensiunile alezajului de trecere 
să permită un montaj independent pe subansambluri, acestea urmînd 
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să fie apoi montate în ansamb- 
lul mașinii sau agregatului, 

În fig. 4.53 este arătată po- 
sibilitatea montării unui suban- 
samblu complet la o maşină fără 
demontări prealabile. 


Uneori, montarea suban- 

Fig. 4.53, Posibilitatea de montare a unui samblului menționat n ansamb- 

subansamblu complet la o maşină, fără đe- lul maşı este considerabil uşu- 

montare prealabilă. ratá prin conjugarea succesivá 

a suprafefelor ajustate, adicá 

operaţia este usuratá prin introducerea mai întîi a rulmentului 
din stînga în locașul său și apoi a celui din dreapta. 

6. În ce priveşte fixarea a doi rulmenţi în locaşurile lor, numai 
unul dintre ci se fixează contra deplasărilor axiale, în timp ce celălalt 
trebuie montat într-un alezaj cu diametru constant, astfel încît să 
se poată deplasa axial (fig. 4.54). Prin aceasta se permite dilatarea 
liberă a axului, în caz de încălzire, şi montarea cu abateri mai mari 
a distanței între rulmenţi sau între locașurile din carcasă. 

4.2.5.4. Eliminarea operaţiilor de ajustare prin metoda com- 
pensării. Pentru a micşora influența erorilor de execuţie și a evita 
tolerante prea strînse, care sînt costisitoare, un mijloc eficace este 
de a include în lanțul de dimensiuni o piesă specială numită com- 
pensator. În acest mod, se reduce numărul de operaţii de ajustare 
și se pot folosi cimpuri de tolerante cît mai largi pentru dimensiunile 
componente. 

Compensatoarele mai servesc la reglarea lanțului de dimensiuni 
în urma uzurii intervenite în timpul funcționării, a dilatațiilor termice, 
a dificultăților sau a lipsei de precizie la montaj etc. 

În cele ce urmează se arată citeva exemple de folosire a compeu- 
satoarelor. 

1. Adaosurile de orice fel au rolul de compensatoare pentru com- 
pensarea erorilor dimensiunilor liniare. Astfel, angrenarea corectă a 
„două roți dințate conice se poate realiza, la montare, cu compensa- 
toare inelare intermediare (fig. 4.55). 

2. Pentru a putea fi utilizate drept compensator, anumite piese 
ale unei maşini trebuie transformate, Astfel, pentru a putea folosi 
o tijă drept compensator, aceasta trebuie transformată în modul 
arătat în fig. 4.56. 

3, Pentru compensarea lipsei de coaxialitate a doi arbori, se 
utilizează cuplaje în cruce (fig. 4.57) sau cuplaje cardanice (fig. 4.58). 

4, Erorile unghinlare se pot compensa cu un cuplaj cu dinți (fig. 
4.59). La cuplajul cu dinți, piesa intermediară 2 este adesea din mate- 
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Ip. 4.54, Montarea corectă a rulmentilor unui ax, dintre Fig. 4.55. Compensatoare 
cate unul este montat liber într-un alezaj cu diametru inelare intermediare avînd 
constant, putindu-se astfel deplasa axial. rolul de compensatoare 
reglabile pentru angrenarea 
corectă a două roţi din- 

fate conice. 
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Tig. 4.56. Transformarea unci tije în sco- Tip. 4.57. Cuplaj în cruce pentru 
pul regláril dimensiunii L' compensarea lipsei de coaxialitate a 
arborilor în urma deplasării trans- 

versale, 


lg. 4,58, Cuplaj cardanic dublu pentru Fig. 4.59. Cuplaj cu dinți 
rompensarea deplasării unghiulare a doi irontali pentr compensarea 
arbori, erorilor unghiulare : 
7 — semicupinj motor; 2 — piesă 
intermediară ; 3 — semicuplaj antre- 
nat. 
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rial plastic. Dacă numărul de dinți al celor două semicuplaje 7 si 3 
este diferit, de exemplu 19 în stinga şi 20 dinţi în dreapta, este posi- 
bilă o reglare unghiulară fină a unui ax față de celălalt, 
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Proiectarea asamblărilor 


CAPITOLUL 5 


. Generalităţi 


Asamblările au drept scop să facă legătura între diferitele părți 
componente ale unei mașini, mecanism sau dispozitiv. 
Asamblările se împart în: i 


- asamblári nedemontabile ; 
- asamblári demontabile. 


„A samblările nedemontabile nu pot fi desfăcute decît prin distrugerea 
organului de asamblare. Astfel, două piese nituite nu pot fi demon- 
tate decît prin distrugerea niturilor, Cele mai des folosite în construcția 
de maşini si utilaje sînt asamblárile nituite, sudate, lipite. 

Asamblárile demontabile permit montarea şi demontarea pieselor 
de îmbinat, fără a se recurge la distrugerea organului de asamblare. 
Astfel, două piese asamblate prin şuruburi pot fi demontate prin 
desfacerea piulițelor respective. Cele mai folosite sînt asamblările 
vu şuruburi, pene, caneluri, etc. 

La construcția unui agregat se pot folosi ambele tipuri de asamblări, 
de exemplu dacă la construcția carcasei unui agregat se foloseşte 
„utlarea, carcasa poate fi totuşi divizată în părți asamblate prin 
uruburi, 


5.2. Asamblări nedemontabile 


Ín cele ce urmeazá se vor trata ca asamblári nedemontabile numai 
tinbinárile sudate, 


5.2.1. Imbinári sudate 


5.2.1.1. Domeniu de aplicare. Îmbinările sudate au aplicaţii 
multiple nu numai la materiale ca oţelul laminat, oţelul turnat sau 
lonta, ci si la aliajele de cupru, aluminiu şi magneziu, la nichel, zinc 
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și plumb gi recent și la materialele plastice. Reparaţiile reprezintă, 
de asemenea, un domeniu în care sudura ocupă un loc de frunte, 
Se cunosc aplicaţiile sudurii la încărcarea (de ex. cu sormait) locurilor 
supuse la uzură sau recondifionarea locurilor deja uzate. Tăierea 
cu gaze sau cu arc electric a metalelor în scopul decupării sau rete- 
zării sînt procedee strîns legate de tehnica sudării. 

În construcţiile metalice (sarpante, poduri, maşini de ridicat cte.) 
se poate considera că o construcție sudată este cu 15—20% mai 
uşoară decît o construcție nituită. 

În construcțiile de cazane și de rezervoare, sudarea permite îmbi- 
narea tablelor cap la cap, evitind astfel suprapunerile de material 
şi eliminînd elementele auxiliare care măresc greutatea. Se pot realiza 
astfel construcții mai uşoare. Rezistența cusăturilor sudate este de 
70— 90% din rezistența tablei, pe cînd a îmbinărilor nituite este 
de numai 60—85% 

În construcția de mașini sudura se aplică pe o scară tot mai largă, 
mai ales cînd este vorba de unicate si de termene de livrare scurte. 
Organele de mașini în execuţie sudată pot fi cu 50%, mai uşoare decît 
cele turnate şi mai ieftine ca urmare a eliminării modelului. 


La fabricaţia în serie, construcțiile turnate pot fi adesea mai 
ieftine, acest lucru rezultînd din studiul tehnico-economic. 


5.2.1.2. Alegerea unei constructii turnate sau sudate. În continuare, 
se dau cîteva principii generale, care ar putea să călăuzească pe un 
proiectant la alegerea unei soluţii cu construcție sudată, în locul 
unei construcţii similare turnate din oțel sau fontă. 

Alegerea trebuie să se bazeze pe criteriile descrise în continuare ` 


1. Criterii economice 


Preţul de cost. Dacă este vorba de un unicat sau numai de un 
număr restrîns de bucăţi, atunci prețul de cost poate fi redus prin 
eliminarea costului modelelor pentru turnătorie, ca urmare a alegerii 
soluției de piesă sudată. 

Termenul de execuție. La construcţiile sudate se scurtează ter- 
menul de execuție deoarece timpul pentru confecționarea modelelor 
este eliminat, 

Greutatea utilajului. La sudare se pot utiliza table subțiri, în timp 
ce la piesele turnate grosimea pereților este dictată de normele tehnice 
pentru piese turnate. 

Pericolul de rebut. La construcţiile sudate pericolul de rebut este 
mai mic decît la piesele turnate, unde există posibilitatea apariției 
unor defecte de turnare. 


132 


2. Criterii funciionale şi tehnologice 


Pentru alegerea celei mai indicate soluţii (de construcție turnată 
unt sudată), trebuie făcut un calcul de rentabilitate care să ţină cont 
si de principalele proprietăţi sau defecte ale acestor construcții. 

Piesele turnate au următoarele proprietăți mai importante : 


se comportă mai bine la vibraţie; 
uu coeficient la alunecare mai mic; 
rezistă mai bine la oxidare şi axcizi (în special piesele turnate din fontă). 


iste de reținut că piesele turnate nu pot fi realizate fără defecte 
dle turnare ca sufluri, fisuri, incluziuni etc. 


construcțiile sudate prezintă următoarele dezavantaje : 


necesitatea eliminării după sudare a tensiunilor interne gi a delormatiilor la 
“sut le ansambluri sudate mai importante, pentru care sînt necesare cuptoare de deten- 
emite ; | 

folosirea dispozitivelor pentru sudarea unor piese în fabricaţia de serie; 

nu toate ofelurile sînt ușor sudabile, 


lată de construcţiile turnate, sudarea. prezintă următoarele avan- 
taje: 


se elimină adaosurile de prelucrare care se prevăd la piesele turnate; 

se reduce grosimea materialelor, grosime cute, în special la piese turnate mel 
wici este determinată de posibilitățile tehnologice şi nu de condițiile de rezistență 
«au de rigiditate; 

nu necesită modele, care sînt descori costisitoare; economiile în greutate ating 
valori piuă la 409 în cazul construcțiilor sudate. 


Tu continuare, se analizează comparativ preţul de cost el unei 
«onsole în execuție turnată si în execuţie sudată. Pentru execuția 
uvestei piese, se pot folosi cele mai diverse materiale ca fontă, oțel 
Iunat, fontă maleabilă, oţel laminat, forjat sau sudat, aliaje de 
hionz sau de aluminiu etc. Printr-o analiză mai aprofundată, o serie 
de materiale sînt înlăturate ca neadecvate, rămînînd de considerat 
„ccuţia din fontă turnată sau oțel sudat. Pentru aceste motive, s-a 
alos fonta de calitate Fe 15 sau oţelul laminat OL, 38. O antecal- 
lU (tabelul 5.1) arată clar că prețul de cost a 20 bucăţi console 
m execuţie turnată este de 1000 unităţi, pe cînd în execuţie sudată 
num de 503,20 unități. Deci se va adopta construcția sudată, dacă 
«unsiderentul realizării unui aspect mai estetic al consolei nu impune 
«alegoric execuția turnată prin care se poate realiza acest lucru. 
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Tabelul 5.7 


Tabel comparativ al preţului de cost nl unei console în execuţie turnată sau execuție sudată 


Execuţie turnată Exccufle sudată 


Pref de cost pe bucată 


Preţul de cost al materialu- 


lui 4,83 2,76 
Preţul de cost al modelului 240,40 — 
Costul manoperei pentru 16,97 = 

piesa brutá 
Costul manoperei de pre- 16,18 22,40 

lucrare 
Preţul de cost pentru 20 1000 503,20 
bucăţi 
Observaţie. 


Preţul de cost a 20 bucăţi console turnate s-a notat în mod convențional cu 1000. 


5.2.1.3. Alegerea unci construcții sudate sau nituite. Construcțiile 
nituite au unele dezavantaje față de cele sudate printre care cele 
mai importante sînt : 


— secțiunea de îmbinare este slăbită ca rezisteufá prin găurile de nit; 

— sînt necesare operaţii suplimentare mai complicate că: trasarea, gánrirea prim 
corespondenţă, alezarea găurilor; 

— construcțiile nituite sînt mai grele decit cele sudate cu circa 25%; 


Construcţiile sudate în raport cu cele nituite sînt mai suple, mai 
economice, se comportă mai bine din punctul de vedere al rezistenței.: 

5.2.1.4. Procedee de sudare. Clasificare. Prin procedeu de sudare 
se înțelege totalitatea operaţiilor tehnologice folosite pentru obținerea 
unei îmbinări sudate, printr-un anumit fel de sudare. 

Pînă în prezent, tehnica sudárii s-a dezvoltat şi sa perfecționat. 
atît de mult, încît se pot enumera peste douăzeci de procedee diferite 
de sudare folosite în industrie. Clasificarea acestor procedee se poate 
face după mai multe criterii: după sursa de încălzire sau după starea 
în care este adus metalul la locul de sudat. 
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Procedeele principale de sudură sînt (STAS 5555—57): 


— sudarea prin topire; 
— sudarea prin presiune. 


La procedeele de sudare prin topire (STAS 735—64), marginile 
pieselor metalice, care urmează a îi îmbinate, se topesc ` baia lichidă 
astfel formată se amestecă, se solidifică şi după răcire formează o 
îmbinare sudată nedemontabilă. Operația se execută cu sau fără 
metal de adaos și fără a exercita asupra pieselor de îmbinat un şoc 
sau o apăsare statică. 

La procedeele de sudare prin presiune (STAS 736—64), îmbinarea 
a două piese metalice se execută fără metal de adaos, suprafețele de 
îmbinat aducîndu-se pînă în stare plastică, după care se aplică o 
forță care apasă piesele de îmbinat una pe alta. 

n cele ce urmează, vor fi descrise cele mai utilizate procedee de 
sudare folosite în industrie. 

Procedee de sudare prin topire. Sudarea cu arc electric. “Popirea 
metalului se obține prin căldura degajată de un arc electric produs 
între metalul de bază (piesa de sudat) şi un electrod, care poate fi din 
ărbune (fig. 5.1.), din oțel (fig. 5.2.) sau din alt metal. 

Astăzi, acest ultim procedeu de sudare cu electrod metalic este 
cel mai răspîndit în industrie, la toate felurile de lucrări de sudare. 

Procedeul a căpătat o importanță deosebită, prin automatizarea 
sa completă, operația de amorsare şi de deplasare pe linia de sudură 
u arcului, de debitare a electrodului şi de reglare a regimului de 
sudare făcîndu-se automat. i 

Alte procedee mai importante de sudare prin topire cu arc electric 
“fut: sudarea cu hidrogen atomic (procedeul arcatom), sudarea în 
atmosferá protectoare de argou destinată pentru lucrări speciale etc., 

Sudarea cu gaze. Ca sursă de căldură se foloseşte flacăra unui 
vaz combustibil (acetilenă, hidrogen, gaz metan etc.) sau a vaporilor 


Pl, 5.1. Schema sudătii cu arc elec- Fig. 5.2. Schema sudării cu arc 
tric cu electrod de cărbune: electric cu electrod metalic: 
1 metal de bazi; 2 — electrod de càr- 7 — metal de bază; 2 — clectrod meta: 


hume , 3 — -arc electric; 4 — metal de adaos ; 
e 
U 


lic; 3 — are electric; 4 — conductori! 
$ -- conductori; 6 — portelectrod. 


5 — portelecttod. 
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unui lichid combustibil (benzină, propan etc.) 
în amestec cu oxigen. Flacăra se produce de 
un suflai şi are o temperatură foarte înaltă, 
încît încălzește piná la topire locul de îmbinare 
a metalului de bază și verpeaua, care consti- 
tuie metalul de adaos (fig. 5.3.). Procedeul este 
numit şi sudare cu flacără. Cel mai răspîndit 
combustibil pentru sudarea cu gaze este aceti- 
Fig. 5.3. Schema su- lena, 

dárii cu gaze: Reglînd arderea amestecului în regim oxi- 
Vaii ng deca dant, flacăra de mai sus poate servi la tăierea 

4 — metal de bază. metalelor cu gaze. 

Procedeele de sudare cu gaze sînt simple 
şi nu necesită utilaje complicate sau costisitoare. Se folosesc, în 
special, pentru sudarea ofelurilor cu grosime mică, pentru execu- 
tarea şi repararea produselor din tablă subțire, pentru repararea 
pieselor turnate din foută, bronz, aluminiu și magneziu, 

Procedee de sudare prin presiune. Sudarea prin presiune se 
împarte în: 

Sudarea electrică prin presiune, Părţile de îmbinat sînt aduse 
în stare plastică, în punctul de contact, ca urmare a rezistenței elec- 
trice ; ele sînt sudate prin aplicarea unor forțe care apasă piesele de 
îmbinat una pe alta. 

Sudarea electrică prin presiune se poate executa cap la cap, prin 
puncte şi cu role în linie (fig. 5.4.). 

Sudarea cap la cap se utilizează la îmbinarea şinelor, profilurilor, 
barelor, ţevilor etc. pînă la 200 cm? secțiune, la sudarea lanțurilor 
etc, ` sudarea prin puncte se aplică la obiecte mici de oțel si la table 
suprapuse de.la 0,2 la 25 mm grosime totală; sudarea cu role se 
folosește la table pînă la 5 mm grosime totală. 

Sudarea aluminotermicá prin presiune (cu termit). Sursa termică 
este căldura degajată în urma reducerii oxidului de fier cu aluminit 
în pulbere (termit), sudura rezultind prin apăsarea cu ajutorul unei 
presec a suprafețelor de contact încălzite. 

Sudarea metalelor si aliajelor din punctul de vedere al sudabili tăţii, 
Prin sudabilitate se înțelege capacitatea unui metal sau aliaj de 
a fi sudat printr-un procedeu oarecare, obtinindu-se astfel o îmbinare 
sudată de bună calitate, fără crăpături, porozități şi alte defecte. 
Cunoaşterea sudabilității unui metal sau aliaj este foarte importantă 
pentru determinarea modului de realizare și de comportare.a imbi- 
uării sudate în condițiile practice de sudare şi în exploatare (STAS 
7194 —-65). În tabelul 5.2. se dau indicații asupra sudabilitáfii princi- 
palelor oţeluri de construcție. 
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me. 


Judurá 6 


d 


Tig. 5.4. Schema sudării electrice prin presiune : 
at— cap la cap: 
infigurare primară a transtormatoralui mașinii de sudat; 2 miezul transformatorului; 3 — Inlágu- 
rate secundară; 4 — suport; 5 — piese de sudat; îi — fálel de prindere; 
d A — prin puncte: 
întâșurare primară a transformatorilui maşinii de sudat; 2 — miezul transformatorului; 3 — tofa- 
sutare secundară ; 4 — electrul; 5 — table de sudat; 


c — cu role în linie: 
1 -: tutágurare primară; 2 -- miez; 3 — înfășurarea secundară; 4 — role; 5 — table de sudat. 


Sudarea metalelor feroase. Metalul cel mai întrebuințat în con- 


strucțiile mecanice şi metalice este oţelul. Elementul determinant 
pentru sudabilitate îl reprezintă carbonul; o dată cu creșterea conți- 
uutului de carbon, sudabilitatea oțelului scade. 


Fosforul şi sulful înrăutățesc sudabilitatea ofelurilor, în special 


a celot aliate ` ca urmare, pentru ca ofelurile să fie sudabile, confinu- 
tul acestor elemente nu trebuie să depășească 0,05%, pentru fiecare 
în parte. Alierea ofelurilor cu diferite elemente micșorează, în general, 
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proprietăţile de sudabilitate ; totuși, se elaborează și multe calităţi 
de oțeluri, unele chiar bogat aliate, care se pot suda cu bune rezultate, 
aplicînd metode potrivite. 

a. Sudarea otelurilor cu conținut mic de carbon. Ofelurile, al căror 
conţinut de carbon nu depășește 0,3%, se pot suda, fără dificultăţi, 
prin oricare dintre procedeele de sudare descrise anterior. La sudarea 
tablelor mai groase sau a pieselor de mare importanță, cusătura 
trebuie supusă ulterior unui tratament termic de detensionare, precum 
şi unui control Róntgen. 

b. Sudarea ofelurilor cu conținut mediu de carbon. Ofelurile, la 
care conţinutul de carbon este de 0,3—0,5%, sînt oțeluri mai greu 
sudabile decît ofelurile cu conţinut mic de carbon. Sudarea lor se 
execută numai dacă se iau anumite precaufii (preîncălzire, după 
sudare recoacere de normalizare). 

c. Sudarea ofelurilor cu conținut mare de carbon. Sudarea oțelu- 
rilor cu un conținut mai mare decît 0,5% C se execută şi mai greu. 
Aceste oțeluri au tendința de a se deforma, de a se fisura si de a 
se căli în timpul sudării. Este necesară preîncălzirea pieselor de sudat, 
pentru a preveni călirea metalului de bază în jurul cusăturii. După 
sudare, toate cusăturile trebuie supuse unui tratament de normalizare. 

d. Sudarea oțelurilor aliate. Introducerea în compoziţia ofelurilor 
a unor elemente de aliere speciale, cum sînt cromul, nichelul, molib- 
denul etc., precum si mărirea conținutului în mangan şi siliciu influen- 
feazá defavorabil sudabilitatea otelurilor aliate și impune, de obicei, 
utilizarea unei tehnologii speciale de sudare. Sudabilitatea acestor 
oțeluri depinde de conţinutul lor de carbon și de conținutul însumat 
în elemente de aliere, după cum este arătat în tabelul 5.3. 


Tabelul 5.3 


Influența conținutului de enrhon și de elemente de allere asupra sndabilltăţii oțelului 


Sudabilitatea oţelului 


Conţinutul însumat de maugan, 
siliciu, crom şi nichel al 
oţelurilor, în 
or 
0 


satisfăcă- 


toare nesudabil 


bună 


Conținutul în carbon ul oţelului în % 


Sub 1 Sub 0,25 0,25—0,35 0,35—0,45 | peste 0,45 
De la 1 pînă la 3 Sub 0,20 0,20—0,30 0,30—0,40 | peste 0,40 
Peste 3 Sub 0,18 0,18--0,28 0,28 — 0,38 peste 0,38 


e. Sudarea ofelurilor turnate. La sudarea ofelurilor turnate, în 
special a celor cu conținut mare de carbon, trebuie sá se țină seama 
de tensiunile interne provocate de contracție la răcirea pieselor; de 
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aceea, sé recomandă ca aceste piese sá fie supuse unei recoaceri sau 
unei normalizări înainte de sudare. Piesele turnate cu conținut mare 
de carbon se vor suda la cald (la 550—600°C). 


De obicei, la piesele turnate din oţel, sudarea se aplică la repararea 
defectelor de turnare. 


După sudare, piesele turnate se vor supune unui tratament termic 
de normalizare. Temperatura tratamentului termic se va stabili după 
conținutul de carbon. 


f. Sudarea fontei. Sudarea fontei se aplică, de obicei, la repararea 
pieselor avariate sau la corectarea defectelor de turnare. Piesele de 
fontă se pot suda fie cu încălzire prealabilă, fie fără încălzire, în func- 
De de forma și dimensiunile Ior. 

Sudarea metalelor neferoase. Metalele neferoase și aliajele lor se 
sudeazá greu, din cauza conductivității lor termice mari, a coeficien- 
tului mare de dilatare, a căldurii specifice mari şi a uşurinței de oxi- 
dare. Din aceste cauze, pentru sudarea metalelor şi aliajelor neferoase 
trebuie să se aplice procedee speciale cum sînt: sudarea cu gaze, în 
atmosferă protectoare, cu electrozi de cărbune etc. 

Sudarea metalelor si aliajelor neferoase turnate se aplică mai ales 


la recondiționarea pieselor uzate şi la repararea defectelor de turná- 
tarie. 


a. Sudarea cuprului. Cuprul se sudează bine cu: gaze. Datorită 
bunei sale conductivitáti termice, cantitatea de căldură necesară 
pentru topire şi sudare este mai mare decît la sudarea altor metale, 
de exemplu la sudarea oțelului. De aceca, este necesar să se folosească 
concomitent două suflaiuri sau să se execute sudarea pe amândouă 
părțile deodată. 


b. Sudarea alamei şi a bronzului. Aceasta este, în general, asemă- 
nătoare cu sudarea cuprului, cu unele particularități proprii sudării 
acestor aliaje. 


c. Sudarea aluminiului si a aliajelor sale. Aluminiul şi aliajele sale 
prezintă o mare importanță. în tehnica modernă, fiind folosite în 
multe domenii, datorită caracteristicilor lor fizico-mecanice. În indus- 
trie se folosesc, de obicei, aliaje de aluminiu, care au o rezistență mai 
mare decît aluminiul par. 


Majoritatea acestor aliaje se sudează bine cu gaze, prin procedeul 
arcatom sau cu arc electric, La sudarea cu gaze se utilizează cel mai 
des flacăra oxiacetilenică ` pentru table subțiri se foloseşte flacăra 
oxihidrică (cu hidrogen), avînd o acțiune mai lentă, 

Tablele de sudat se pregătesc în funcție de grosimea lor, Pînă la 
2 mm grosime, tablele se sudează cu ajutorul unei cusáturi cu margini 
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rásfrinte la 90”. La tablele mai groase (6—12 mm), marginile se pre- 
lucrează în V, cu un unghi al rostului de 70—90*. 


5.2.1.6. Formele de bază ale îmbinărilor sudate. Îmbinările sudate 
ale pieselor, tablelor, grinzilor etc. se pot reduce la următoarele forme 
de bază: 


— suduri cap la cap (STAS 735—64 și STAS 736--64) ; 

— suduri în colț (STAS 735—64), 
care se deosebesc între ele după poziția relativă a pieselor. 

Sudurile cap la cap. Se execută, de regulă, ca suduri în V (fig. 5.5, a 
şi b) şi în X (fig. 5,5, c). 

Ele se folosesc peutru table şi grinzi continue. Sudura cap la cap 
se poate încărca static și dinamic mai mult decît sudura în colț, însă 
adesea este mai scumpă. Sudurile cap la cap sînt mai rezistente. 
Pentru buna calitate a cusăturii, este importantă o bună pătrundere 
(fig. 5,5, a). O completare ulterioară la rădăcină gi o prelucrare a 
cusăturii ridică considerabil rezistența dinamică (fig. 5.5, b). Uneori, 
pentru mărirea rezistenţei sau pentru aplicarea unor alte piese deasupra, 
partea bombată a sudurii se nivelează (fig. 5.5, d). 

În general,marginile pieselor (tablelor) care se sudează cap la cap 
trebuie să fie pregătite în vederea sudării (STAS 6662—62). Piesele 
(tablele), care se sudează manual cu arc electric cu grosimi pînă la 
3 mm, se sudează fără prelucrarea prealabilă a marginilor de îmbinat 
(fig. 5.6, a). Piesele cu grosimi de 3—20 mm, care se sudează în V, sînt 


R 
Fig. 5.5. Formele de bazá ale Fig. 5.6. Prelucrarea prealabilă a 
sudurilor cap la cap: marginilor tablelor de îmbinat la 
a -- cusătură în V: b -- cusătură în V cu sudurile cap la cap: 
completate la rădăcini; e — cusătură în X; a — grosime piná la 3 mm; b — de la 
d — cusâtură în Y cu completare la rădă- 3 ln 20 mm; c — dela 12 la 40 mm; 
cină, prelucrată. d — peste 15 mm. 
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tesite în prealabil, unghiul cusăturii fiind de circa 60° (fig. 5.6, b). Piesele 
cu grosimi de 12—40 mm se sudeat în X (fig. 5.6, c). În unele cazuri, 
al grosimi de peste 15 mm, marginile se tesesc în U (fig. 5.6, d) cu 
o fafetá de 1,5—3,5 mm şi un rost de 0—3 mm. 


Sudurile în colț. Se folosesc mai ales în cazurile în care tablele 
(piesele) care se asamblează se intersectează sub un anumit unghi 
sau dacă au marginile suprapuse. În categoria sudnrilor în colț intră 
sudurile in T, sudurile cu margini suprapuse etc. 


Un mare avantaj al sudurilor în: colț este că ele, în comparaţie 
cu sudurile cap la cap, nu necesită prelucrarea prealabilă a fefelor 
de îmbinat. 


Ta executarea sudurilor în colţ, se pot folosi cusături cu supra- 
față convexă, plană sau concavă. 


Cusătura cu suprafața convexă (fig. 5.7, a) prezintă dezavantajul 
că la trecerea de la cusáturá la metalul de bază se produce un efect 
de crestătură puternic. În plus, din cauza volumului său exagerat, 
cusătura nu este economică. ` 

Grosimea sudurii în colț a este egală cu înălțimea triunghiului 
isoscel în secțiunea transversală a sudurii. 

Cusătura cu suprafața plană (fig. 5.7, b) este mai favorabilă în 
ceea ce priveşte efectul de crestáturá şi are un volum mai economic. 

Cusătura cu suprafața concavă (fig. 5.7, c) prezintă efectul de 
cusătură cel mai redus, din cauza trecerii line la metalul de bază, 
însă, pentru acceaşi grosime de cusătură calculată, volumul său este 
mai mare decît al cusăturii cu suprafața plană. Se va stabili de la 
caz la caz care dintre cusăturile cu suprafață plană sau concavă urmează 
a se folosi, mai ales la sarcini variabile. În acest scop, se va fine 
seama de faptul că cusătura cu suprafața concavă este mai scumpă. 

Îmbinările în cruce şi în T se execută atît fără tesirea marginilor, 
cât şi, uneori, cu teşirea unilaterală sau bilaterală. Îmbinarea tablelor 
de oțel de orice grosime, fără tesirea marginilor, este utilizată la 


Fig. 5.7. Formele de bază ale sudurilor în colţ: 


a — cusătură cu suprafață convexă; d — idem plană; e — idem 
concavă. 
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construcțiile cu sarcini statice mici (fig. 5.8, a). La construcțiile 
importante, cu grosimea metalului sub 20 mm, se aplică tesirea uni- 
laterală (fig. 5.8, b), iar, în general, la o grosime de peste 20 mm, 
tesirea bilaterală (fig. 5.8, c). 

Îmbinările în colț, de tipul celor reprezentate în fig. 5.9 se execută 
fără teşirea marginilor. Pentru asamblarea mai uşoară, în cazul cînd 


4-20 12-40 


5 


B 


Tig. 5.8. Îmbinări sudate în cruce și în T: 


a — îmbinare în cruce fără tegirea marginilor; b — îmbinare în T 
cu tegire unilaterală ; c -— cu tesire bilaterală. 


grosimea metalului depăşeşte 10 mm, marginile care trebuie sudate 
se deplasează cu 3—5 nm. 

5.2.1.7. Principii de proiectare a pieselor sudate. La executarea 
pieselor si a construcţiilor sudate, cele mai bune rezultate se obțin 
cînd piesele sau construcțiile sînt concepute și proiectate potrivit acestui 
procedeu modern de îmbinare, 

În continuare, se dau cîteva principii călăuzitoare, care trebuie 
avute în vedere la proiectarea pieselor sudate, Totodată, în tabelul 5.4 
sînt arătate mai multe exemple de piese sudate concepute corespun- 
zător principiilor ce urmează şi prezentate în două alternative , gregit” 
şi „corect”. | 

a. Să se reducă cantitatea cusăturilor executate, deoarece costul 
sudării creşte aproape proporțional cn aceasta. Se vor pretera cusături 
mai subțiri şi mai lungi, deoarece acestea oferă aceeași secțiune cu 
o cantitate de sudură mai mică, decit cusăturile groase şi mai scurte. 
De cele mai multe ori, cusăturile se execută după apreciere mult 
prea groase şi în consecință ele 
trebuie calculate la rezistență 
(vezi pct. 5.2.1.9). 

b. Ca piese componente să 
se prefere oțel lat si profile la- 
minate, table indoite sau curbate 
sau piese componente tăiate cu 
Tig. 5.9. Tiibinări in coll. gaze, Piesele complicate să fie 
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Tabelul 5.4. 


Exemple de executare corectă si greşită a îmbinărilor sudate 


WZZZZZZZA 


10 -- Îndrumătorul tehnicianului proiectant 


EXT 
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g 
EN 
E Gregit Corect Recomandări ; 
] 
8 E 1. A se evita, pe cit posibil, pre- 
A d PI lucrarea prealabilă a pragurilor 
H gi teşiturilor, 
A Vezi şi roata dintatá pet. 5, 
b 2. A se evita deşeurile. Sá fie anun- 
fate pentru valorificare, 
A se economisi tdieturile, canti- 
e tatea de cordoane de sudură gi 


nervurite, Cordoane duble numai 
la solicitări mai mari. 


A nu se așeza cordoanele de sudu- 
rd în suprafețele ajustate. Cordon 
interior numai la cutii grele, 
Dimensiunile oţelului lat (flan- 
șelor) se vor indica ca dimen- 
siuni brute. f 

Adaos de prelucrare 2 mm (4 11m) 
la lungimea unei cutii pînă la 
1 m (peste | m). 


Tabelul 5.4 (continuare) 


Poziţia 


| Gresit Corect Recomandări 


ZA 
SSI 


KA 
ei 
A 

a 


4. Imbinările mai mari și flansele 
se execută mai ieftin în con- 
structie sudată decât forjate san 
strunjite. 


Flanșa unui arbore 


f == 


5. A se face economii la tăieri cie 
flacăsă, la cordoane de sudură și 
la prelucrări prealabile. 

A se folosi de preferinţă profile 
laminate, piese îndoite rotund 
sau îndoite la prese. 


Roată dințată 


Coroană din oţel lat îndoit si 
sudat cap la cap. Cusătură între 
k dinți. Butucul și coroana nu se 
vor prelucra înainte de sudare. 
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Tabelul 5.4 (continuare) 


[=] 
E 
È Greșit | Corect Recomandări 
Nervurile nu se vor profila, ci se 
1 va utiliza în acest scop oţel lat. 
Coroana trebuie să depăşească 
nervurile. 
D Se vor evita îngrămădinile de 
Si cusăluri (tensiuni de contracție), 
de ex. prin întreruperea cusă- 
tutilor transversale. 


Rezervoare 


Cusăturile longitudinale se vor 


Îi | 


Roată dinfatá 


7, Pericolul de smulgere se va mic- 
gora printr-o dispoziție corectă 
a cusăturilor și a întăritutilor, 


Fisură 


i f [| IT 
E i Rădăcina cusăturii nu se va 
D KO) TIER pune lu zona de alungire. 
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Tabelul 5.4 (continuare) 


Greşit Corect Recomandări 


' Poziția 


8. Conductele se vor suda de cele 


! ] 
op mai multe ori cap la cap. 
q FI Intáririle se pot executa cu 
B U P 
. mangoane etc. + 


DI 


D 


SR P SES R o E de etangeitate la inte- 


Rădăcina cusátnrii nu se va 
pune în zona de alungire. - 


Recomandol 


Dacă pentru distanţa dintre 


! H e "două găuri trebuie respectată 
t i | o toleranță strînsă, găurile trebuie 
: executate abia după executarea 


sudurii. 


u La sudarea prin puncte, trebuie 
s să se prevadă tabla cu, margini 
g- 


exterioare suficient de late. 


despărțite în piese componente mai simple, sudate separat și apoi 
îmbinate prin sudură. 

c. Prelucrările prealabile, ca praguri strunjite pentru aşezarea mai 
comodă a pieselor la sudare, se vor evita, pe cît posibil, inlocuindu-se 
cu dispozitive corespunzătoare pentru sudare (poziția X, tabela 5.4.). 
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d. Tensiunile la contracție, precum şi efectele de crestáturá se- 
vor reduce prin măsuri constructive ca: posibilități constructive de: 
dilatare ` așezarea cusăturilâr în afara zonelor de tensiuni ridicate 
de asemenea, se vor evita, pe cât posibil, cusăturile şi nervurile tran- 
sversale, iar în punctele de încrucișate se vor întrerupe cusăturile 
transversale (poziţia m, tabela 5.4). În afară de aceasta, nervurile 
transversale se vor aplica numai cu cusáturi de colț subțiri. 

e. Construcţii rigide sudate şi rezistente la vibrații și construcții. 
sudate rezistente la încovoiere și la răsucire se pot obține: cu pereți 
subțiri, avînd în secțiune o formă închisă (fig. 5.10) poligonală sau. 
rotundă ; în formă de celule (fig. 5.11) etc. 


Fig. 5.10. Profile cu Fig. 5.11. Suport în 

pereţi subțiri, avînd în forma de celule (tabla 

secțiune o formă în- acoperitoare  îndepăr- 
chisă, tată). 


f. La grinzile din tablă în formă de cheson, extremităţile deschise: 
se vor astupa cu plăci metalice pentru a le mări rezistența si ale 
feri de ruginire, o 

g. La grinzile supuse la încovoiere, îmbinările sudate se vor pre- 
vedea, pe cît posibil, în apropierea punctelor de susținere, pentru 
a fi descărcate de momentele încovoietoare. 

A La o piesă executată din elemente sudate, trebuie să se prevadă, 
ca prelucrările de finisare să se execute după sudarea elementelor 
componente ale piesei, De exemplu, la piesa din fig. 5,12 finisarea 
celor două alezaje se face după sudare, deoarece, în caz contrar, nu 
se poate asigura coaxialitatea lor. De asemenea, la aceeași piesă, dacă. 
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Fig. 5.12. Suport de ax în exe- Die, 5.13. Ixecufia întăriturilor la extremitatea 
cuție sudată cu alezaje coaxiale. levierelor. 


distanța h de la axa alezajelor la suprafața de reazem trebuie reali- 
zată exact, suprafața de bază se prelucrează după sudare. 

Din desenele de execuție trebuie să rezulte în mod clar care pre- 
lucrări se execută înainte de sudare și care după sudare. 


j. Piesele importante executate în construcție sudată, trebuie 
supuse, după sudare, unei recoaceri de detensionare. Acest lucru 
trebuie menționat pe desenele de asamblare. 


5.2.1.8. Construcţii sudate de uz curent. Íntáriturile servesc 
pentru a zigidiza sau consolida anumite piese. Astfel, levierele din 
oţel lat sau piesele asemănătoare se prevăd în locul de aplicare al bol- 
țului cu adaose sudate (fig. 5.13). Întăriturile mai sînt necesare cînd 
trebuie realizate suprafețe prelucrate pe profile, rame, console, posta- 
mente etc. ; în acest caz, se sudează adaose pe piesele de bază (fig. 5.14). 
“Tablele de întărire se sudeazá pe toate părțile pe tabla purtătoare 
şi sînt necesare cînd apăsarea pe gaură este prea mare (fig. 5.15). 

Nervurile servesc la rigidizarea pereţilor sau a ansamblurilor şi 
constructiv sînt foarte diferite (fig. 5.16). 

Picioarele şi suporturile servesc la rezemarea pe o construcție sau 
pe un zid a unui stâlp sau a unei grinzi. În fig. 5.17 este arătată exe- 
<uția piciorului unui stilp din profil I, care este îmbinat prin sudură 
cu o placă de bază. 

Adaosurile pentru şuruburi se execută din oțel rotund, pătrat 
sau din cornier (fig. 5.18). Adaosurile pentru şuruburi se execută 
la partea inferioară a batiurilor, lagărelor, postamentelor etc. 

Capete de tije sudate. Capul de tijă pătrat (fig. 5.19) din punctul 
de vedere al sudurii este mai avantajos, în timp ce capul rotund 
(fig. 5.20), din cauza prelucrării suplimentare necesare, este mai 
puțin indicat. 


Fig. 5.14. Adaose prelucra- Fig. 5.15. Axul unei role agezat pc 
te pe construcții metalice, o tablă prevăzută cu o întăritură 
sudată şi fixată cu o plácutá. 


EE 


LEE Ee? 2772224] dereen 


Fig. 5.16. Lagăr sudat în- Fig. 5.17. Stilp din profil I îmbinat cu o placă de 
tr-un perete de tablă și rigi- bază gi rigidizat în ambele direcții. 
dizat cu 4 nervuri. 
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ESA 


Fig. 5.18. Adaosuri pentru şuruburi executate din: 
a — oţel rotund; b — oțel pătrat; e — cornier. 


ei 


Tig. 5.19. Cap pătrat | Fig. 5,20. Cap rotund 
sudat de tijă rotundă. sudat de tijă rotundă, 


Îmbinarea unei tije rotunde (fig. 5.21 și fig..5.22) cu un pătrat 
în formă de furcă trebuie sá se facă cu o cusătură de sudură de dimen- 
siuni destul de mari, pe cînd îmbinarea aceleiaşi tije cu un cap pătrat, 
avînd o extremitate strunjită la diametrul tijei, se poate executa avan- 
tajos prin sudură cap la cap prin presiune. 

Lagărele. În fig. 5.23 este reprezentat un lagăr cu înălțime mare; 
la care se poate folosi construcfia sudată. Corpul lagărului este reze- 
mat pe un profil I, care este asamblat cu o placă de bază și consolidat 
cu nervuri. 

Grinzile se pot executa sudate, mai ales cînd înălțimea lor trebuie 
sá varieze (fig. 5,24). 

Batiuri. În ultimul timp, batiurile mașinilor unelte si a utilaje- 
lor (reductoare, ventile, postamente etc.) se execută în construcție 
sudată pe scară tot mai mare. ds 
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Fig. 5.21, Cap în formă de furcă Fig. 5.22. Cap în formă de 
sudat de tijă rotundă, Durch sudat cap la cap de o 
tijá rotundá. 


Fig. 5.23. Lagár cu reazem din Tig. 5.24. Grinda I cu secțiune va- 
profil I rigidizat prin nervuri, riabilá. 


De (io, t 75 


D-1.2Im:L9* q HA) 
D>óm: LIO 
Fig. 5,25. Îmbinarea părţii cilindrice a unui rezervor Fig. 5.28. Gaurá 
cu fundul: de vizitare cu în- 
s — la rezervoare cu diametru mic; b -- idem cu diametru mare; tăritură exterio- 
c — cu cornier de rigidizare, ară gi interioară. 


Rezervoare. Acest tip de construcții metalice sudate este foarte 
utilizat la depozitarea produselor petroliere, apei si a diferitelor 
uleiuri. Fundurile acestor rezervoare sînt, în majoritatea cazurilor, 
plane. Corpurile sînt cilindrice, cu axa verticală. Este rațional ca 
virolele verticale să fie sudate cap la cap. Îmbinarea părții cilindrice 
a rezervorului cu fundu! plan se poate face prin sudură (fig. 5.25). 
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Gurile de vizitare din pereții cilindrici trebuie prevăzute cu întărituri 
la margini pe o parte sau pe ambele părți (fig. 5.26). 

În tara noastră, diversele probleme legate de sudură sînt regle- 
mentate prin următoarele STAS-uri: 


STAS 294—62 — Semifabricate neferoase pentru lipit și sudat. Sirme și vergele 
de alamă pentru lipit si sudat. 
STAS 295—60 — Vergele de cupru-argint pentru sudură. 


STAS 735—64 — Reprezentarea și notarea sudurilor prin topire. 

STAS 736—64 — Reprezentarea gi notarea sudurilor prin presiune, 

STAS 765—49 — Construcţii metalice, sudate, Elemente de calcul. 

STAS 1125—64 — Blectrozi înveliți pentru sudarea cu arc a oțelului. Dimensiuni 
şi coudifii generale. 

STAS 5540—65 — Încercări mecanice ale îmbinărilor sudate cap la cap prin topire. 

STAS 5555—57 — Sudarea metalelor. Terminologie, 

STAS 5976-58 — Încercări mecanice ale sudurilor. Încercările sudurilor de colț 
executate prin topire. 

STAS 6662—62 — Forme gi dimensiuni la sudarea cu arc electric şi gaze. 

'STAS 6726—63 — Îmbinări sudate. Forme şi dimensiuni de sudare automată si 


semiautomată sub flux. 
STAS 7084—64 — Defectele sudurilor. Terminologie. 
STAS 7194—65 — Sudabilitatea otelurilor. Elemente de bază. 


STAS 7240—65 — Blectrozi înveliţi pentru sudarea otelurilor nealiate și slab aliate 
pentru construcţii. Tipuri și mărci. 
STAS 7241—65 — Electrozi pentru sudarea şi încărcarea cu arc electric a otelurilor. 


Blectrozi înveliți pentru încărcarea prin sudare cu meta! avînd 
proprietăți speciale. Tipuri gi mărci. 

STAS 7242—65 — BElectrozi pentru sudarea fontei cenușii. 

STAS 7356—65 — Încercările mecanice ale metalului depus la sudare prim topire. 


3.2.1.9, Principii de calcul pentru construcții sudate. Rezistența 
îmbinărilor prin sudură depinde de o serie de factori, cum sînt metalul 
de bază, procedeul de sudare adoptat, proprietăţile metalului de 
„adaos (electrozi, sirmă etc.), felul şi forma cusăturilor (cordoanelor) 
de sudură, felul de solicitare a îmbinării respective, îndemânarea şi 
-conştiinciozitatea sudorului la executarea sudurilor manuale etc. 

Îmbinările prin sudură sînt supuse la eforturi unitare de întindere, 
forfecare,  încovoiere, torsiune sau eforturi combinate. Diversele 
forme de îmbinări prin sudură se împart, din punct de vedere al 
calculului, în general, în două grupe şi anume: 


— suduri cap la cap; 
— suduri în colț. 


Calculul la solicitári statice al sudurilor cap la cap. Îmbinările cap 
la cap au rolul de a asigura continuitatea unor piese, de exemplu 
a unor table, grinzi etc. (fig. 5.27). Imbinárile cap la cap se calcu- 
lează la întindere, la fel ca piesele pe care le îmbină. La aceste suduri, 
lungimea / a cusăturilor este determinată de lățimea tablelor de 
sudat. În realitate, din cauza craterelor de la extremităţile cusături- 
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lor, lungimea care contribuie la pre- e Kg 

luarea sarcinii este mai redusă, cu arama ua AED 

aproximativ de două ori grosimea s a > 

a TAD don — A 
Prin urmare, ín toate calculele b 


care urmează, prin lungimea efectivă e 


S Ge G : F 
l a cusăturii, care suportă sarcina, DID EC a 


fără craterele de la extremități, se c 
înțelege : 


l =l, — 2s = } — 2a, 
în care a este grosimea cusăturii, 


egală în mod obişnuit cu grosimea a,b,c 
tablelor. l Fig. 5.27. Forme de asamblări cap 
Spre a le deosebi de celelalte efor- la cap prin sudură. 


turi unitare care se nasc în piese, 
pentru notarea eforturilor unitare în sudură (cusătură), se adaugă 
indicele s, obținîndu-se o, si +,. Rezistenfele admisibile ale sudurilor 
(cusáturilor) vor fi o si 7,,, iar dacă este cazul sá se facă distincție 
între tracțiune și compresiune, se pot folosi si indicii ? şi C: Cpo Gss 
Rezistenfele admisibile ale oțelului (metalului de bază) se notează 
cu 0, Şi Te 

Cînd elementul sudat este supus la întindere sau la compresiune, 
sarcina F, care poate fi preluată de secțiunea cusăturii, este : 


F = iso, [kgf], 


în care o este rezistența admisibilá la tracțiune, respectiv la compre- 
siune pentru cusătură. În cazul unei îmbinäri cap la cap de forma 
celei din fig. 5.27, efortul unitar de întindere în sudură va fi: 


“Cu ajutorul acestei relații, se poate 
face fie verificarea sudurii, fie dimen- 
sionarea sudurii. 

Dacă sudura este solicitată la un mo- 
ment încovoietor M, (fig. 5.28), efortul 
unitar de incovoiere o, este dat de rela- 
fia cunoscută din rezistența materialelor 


Tig. 5.28. Îmbinare cap la cap 
———[kgf leng, prin sudură, solicitată la un mo- 
ment încovoietor. 


mA Sep DAT, 


¿+ 
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În cazul că sudura este supusă simultan la acţiunea unei forțe F 
si a unui moment încovoietor, eforturile unitare se adună algebric, 

În mod corespunzător, cînd secțiunea este forfecată de forța F, 
efortul unitar este 


Valoarea maximă este 


- 3 
"Lions == e "Ire 


Alegerea rezistenfelor admisibile pentru cusături sudate trebuie 
să țină cont de factorii următori: calitatea materialului de bază, cali- 
tatea electrodului, procedeul de sudare, condiţiile în care s-a făcut 
sudarea, felul cusăturii, tratamentul aplicat sudurii ulterior executării 
(termic, mecanic, aschiere, etc.), rigurozitatea controlului, natura 
sarcinii (statică, pulsatorie, alternant simetrică), felul solicitării etc, 

Rezistenţa admisibilă a cusăturii se alege în funcție de rezistența 
admisibilă a materialului de bază, introducînd /a solicitarea statică 
an coeficient de rezistență (de calitate), p < 1, care se defineşte astfel 

A rezistența admisibilá a cusáturii 
? rezistența admisibilă a metalului de bază i 

De aci rezultă: 

Ops = Wë Tespectiv 7,, = Gë, relafii în care s,, respectiv T,, repre- 
zintá rezistențele admisibile pentru cordonul de sudură, iar o, este 
rezistența admisibilá la întindere pentru metalul de bază. 

În construcțiile de maşini, valorile lui p pot fi luate din tabelul 5.5. 


Tabelul 5.5 


Valori medii uzuale pentru cooliclentul de rezistență a sudurilor, 
valabile pentru solicitări statice în construcția de maşini 


Coeficient de rezistenţă 
(de calitate) 


Telul cusăturii Felul solicitării oi Des wan 25 Observaţii 
Sa Sa 

% 
Cap la cap Întindere 0,75 Coeficientul se aplică 
Compresiune 0,85 la rezistența admisi- 
| Incovoiere 0,80 Dilă ca la întindere 
| Forfecare 0,65 pentru metalul de 

bell bază 
În colţ Toate solicitările 0,65 


“Observație. Gas şi Taş sint rezistentele admisibile ale sudurilor (cusáturilor). 
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Din tabel rezultă inferioritatea cusáturilor de colț față de cusá- 
turile cap la cap. 

Pentru construcții de mașini, nu au fost încă standardizate pre- 
seripfii pentru rezistenfele admisibile, aplicabile la calculul îmbinărilor 
sudate. În tabelul 5.6 siut arătate rezistentele admisibile pentru îmbi- 
nări sudate în construcții de mașini pentru oţelul OL 38 (St 37), 
recomandate de Institutul central de sudură ZIS din Halle (R.D.G.). 
Din examinarea tabelului se constată că el conține rezistențe admisi- 
bile unificate la întindere, compresiune și încovoiere pentrusudurile 
cap la cap, ceea ce aduce o simplificare. 

În constructia de cazane sudate, unde apar foarte numeroase cusă- 
turi cap la cap solicitate la întindere, coeficientul de rezistență o este 


Tabelul 5.6 


Rezitente admisibile peniru îmbinări sudate în construcții de maşini 


Rezistenţa admisibilú 


A REET das Simbolul, Clasa 
Forua cusăturii Felul solicitării li ri de execuţie | static pul- | alter- 
3 kgf/cm E nant 
gfjcm?| kgf/cm’ 
Întindere F Es 1400 | 1200 | 750 
Compresiune 
Metalul de bază E feet ES 
Forfecare i — 950 | 750 | 500 
Întindere Clasa 10 1400 | 1000 | 650 
Compresiune Sas > 
Sudurá cap la cap | Îucovoiere Clasa 118, 900 | 700 | 450 
Si T'orfecare (răsucire) Tas — 800 550 | 350 
O, 
Sudurá în colț Toate solicitările de -- 800 450 300 


Tas 
Notă. Valorile sînt indicate pentru OL 38. 


1, Clasa I de execuţie cuprinde toate îmbinările sudate greu solicitate la cazane, 
recipiente sub presiune, conducte, poduri, nave, construcții metalice, macarale, vehicule 
ete., care sînt supuse unor prescriptil speciale existente de recepție obligatorii şi unui 
control cu radiaţii Róntgen 100%. 

2. Clasa a Il-a de execujie cuprinde toate îmbinările sudate supuse la solicitări 
mijlocii la cazane, recipiente, conducte, poduri, nave, construcții metalice, macarale, 
vehicule ete., care se recepționează conform unor prescriptil de recepție obligatorii exis- 
tente, controlul Röntgen parțial putind fi stabilit de către beneficiar, de constructor, 
precum şi de organul de recepție. 


Tabelul 5.7 


Valori medii uzuale” pentru rezistenfele admisibile ale sudurilor la piese 
din OL 38 în construcţii metalice sudate (STAS 765— 49) 


Coeficient 


de rezistență | Rezistența adinisibilă a sudurii 
(de calitate) pentru ipotezele de încărcare, . 
(STAS 763 --49) s 
p= Tas Das 
Felul cusăturii Felul solicitării Kä ketiong 

Cusáturá cap la Intindere 0,80 1120 1280 
cap Compresiune 1,00 1400 1600 
Încovoiere 0,85 1190 1360 
Porfecare 0,65 910 1040 
Cusătură în colț Toate solicitările 0,65 910 1040 


Observaţie. oa este rezistența admisibilă a oțelului OL 38, corespunzător ipotezelor de 
încărcare 1 și II (STAS 763— 49). 


prescris'de Instrucţiunile tehnice pentru construirea, repararea, insta- 
larea şi exploatarea cazanelor de abur Cl—58/1963 ale Inspectora- 
tului de Stat pentru cazane și instalații de ridicat (I.S.C.I.R.) din 
D.G.M.S.I., pe care proiectantul trebuie să le aplice în asemenea 
cazuri. 


În construcțiile metalice, unde sînt predominante solicitările statice, 
coeficientul de rezistenţă este arătat în tabelul 5.7, în care sînt indi- 
cate şi valorile medii uzuale pentru rezistențele admisibile ale sudu- 
rilor la piese din OL 38 în construcții metalice sudate (STAS 765 —49). 


Calculul la solicitări statice al sudurilor în colț. Aceste suduri se 
execută cînd cele două piese care se sudează formează un unghi drept 
sau ascuțit; materialul de aport ia forma unei prisme triunghiulare 
situate în unghiul celor două piese, ca în fig. 5.29. Tot în această 
categorie, se consideră și îmbinările cu cusături laterale de felul celei 
arătate în fig. 5.30 unde, cusătura are tot forma unei prisme cu baza 
triunghiulară, 7 


Imbinárile în colț se calculează sau numai la forfecare (cazul din 
fig. 5.30) sau la forfecare si Întindere. 
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(lu. 5.29. Îmbinare în colţ 
prin sudură. 


Fl. 5.30. Îmbi- Tig. 5.31. Îmbinare prin sudură cu două eclise, 
nare cu cusături 
laterale. 


La sudurile în colț (fig. 5.29), se consideră ca secțiune periculoasă 
sucțiunea AB de grosime a, secțiune care este solicitată, după caz, 
lu întindere și forfecare sau numai la forfecare. 

Se vor analiza cîteva exemple de îmbinări la care sudura are forma 
unei prisme triunghiulare, unde intervine calculul de forfecare. 

1, Suduri în colț frontale. Se consideră îmbinarea cap la cap a 
două platbande .cu ajutorul a două eclise (fig. 5.31, a); forța F, 
are solicită îmbinarea, se împarte în două părți egale pe eclise ca în 
fig. 5.31, b, iar secțiunea periculoasă a cordonului este secțiunea la 


x Së: S ; g a F 
45%, dată de linia AB, avînd grosimea a gi lungimea L. Porfa, cate 


se transmite prin cusáturá de la platbandá la eclise (fig. 5.31, c), 
se poate descompune în secțiunea AB în două componente, una 
normală F, gi una tangentialá F, de valori egale 


F E ENZ 
Fi = ege 45° = A 
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Aceste componente dau nastere în secțiunea AB la eforturile uni- 
tare: 


-A EYZ. 
Si ai 4al 
F, FŅ2 

ù al dal ` 


Dintre aceste doná eforturi unitare, cel mai periculos este efortul 
unitar t, întrucît rezistența admisibilá la forfecare este mai mică 
decît cea la întindere. = 

De aceea, asamblarea se calculează numai la forfecare. În practică, 

p be i VI i F E 
se ia o forță F, ceva mai mare decît A şi anume >, astfel că 


efortul unitar de forfecare devine 


F 
Kä 2al S Tas 


y 2 8 x 
Pe de altă parte, a Bs, 0,7s,, aga că rezultă formula de 


calcul 
F 


7 i < 
E E ~ 


Tag: 


2. Suduri în colț laterale. Prin cusáturi laterale se înțeleg cusá- 
turile dispuse paralel cu direcția forței (fig. 5.32). Figura reprezintă 
două platbande îmbinate printr-o singură eclisă. Cum sudura este 
executată numai pe marginile laterale ale ecliselor, cusătura este 
solicitată numai la forfecare şi apare efortul unitar: 

F F F 


TË. BE reen A AAA — —- 


* 2al  2x0751 Lied 


- 
> vas” 


Fig. 5.32. Îmbinare priu sudură cu o eclisá, 
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La această sudură, lungimea Ia cusă- 
turii este nedefinită şi se calculează din 
relația de mai sus: 


F 
l = —— ; l =} + 2a = l + l,4s,. 
1,45 6Tas 
Dacä asamblarea are două eclise, dea- 
supra și dedesubt, formula de mai sus se 
transformă în: 


F F Fig. 5.33. Îmbinare prin suduri 
= —— = ——. în colț bilaterale. 
2 X 1,4seTas 2,85,Tgs 

Este de menționat că încărcarea este presupusă simetrică, adică 
forţa acționează pe axa de simetrie a elementelor, iar cusăturile au 
lungimi egale. Pentru a evita vírfurile de tensiuni la extremităţile 
cusăturilor, conform STAS 765—49, se recomandă ca lungimea l a 
cusáturii să nu depăşească 7 = 50 a. 

3. Suduri în colț bilaterale. Se presupune îmbinarea solicitată 
de forța F, normală pe placa de bază (fig. 5.33). Încercările au arătat, 
că, în acest caz, ruperea are loc aproape totdeauna după planele 
bisectoare AB şi A'B’, înclinate cu 45” față de direcția forței F. 

Asupra sectiunilor considerate, acționează componentele F, avînd 
mărimea 


F F 


1 = == = 


2 cos 45° yz 


Eforturile unitare de întindere sînt 


Aceste eforturi unitare nu sínt, în realitate, uniforin repartizate, 
ceea ce se vede în figură, la rădăcina cusăturii existînd un vîrf de ten- 
siune, datorit efectului de crestáturá. Asemenea crestături sînt consi- 
derate ca mai puțin rezistente decît cele cap la cap, fapt care este 
luat în considerare prin coeficientul de rezistență p (v. tabelele 5.5 
şi 5.7) şi anume: 


Gu < 0,65 0,. 


Această limită corespunde, totodată, cu valoarea rezistenței admi- 
sibile la forfecare. Apare astfel justificată metoda actuală de a calcula 
secțiunile periclitate la forfecare, cu atît mai mult cu cât și sensul 
forțelor F, în raport cu secțiunile periclitate justifică acest lucru. 
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Fig. 5.34. Îmbinare în colț Pig. 5.35. Determinarea practică a su- 
solicitatá la rásucire. durilor în colț în funcție de grosimea Na 
tablelor de îmbinat, 


4. Suduri în colț solicitate la răsucire. Uneori este necesar ca 
îmbinarea prin sudare să transmită un moment de răsucire. Această 
situație intervine, de exemplu, la îmbinarea flanşelor pe arbori, a 
discurilor roţilor pe butucul lor etc. (fig. 5.34). 

Cordonul de sudură va fi solicitat la forfecare pe secțiunea inelară, 
avînd diametrul mediu D + 0,7 a şi lăţimea a, de forța periferică 


F SES Mie 


1 
y (P +07) 


Mărimea efortului unitar este dată de expresia: 


_ D+07a _ 2M, 


` HD+07aja  na(D+4-0,70) 


5. Indicaţii practice privind sudurile în colț bilaterale. Pentru 
lucrări curente de proiecatare, unde nu este necesar să se execute 
calcule precise ale îmbinărilor sudate, de exemplu la postamente, 
piese de distanţare, suporturi etc., în fig. 5.35 au fost indicate, cu 
titlu informativ, grosimile a ale sudurilor în colț bilaterale, în funcție 
de grosimea s a tablei de îmbinat. 


5.2.1.9.3. Exemple de calcul. 


Exemplul 1. Calculul la solicitări statice al sudurilor cap la cap. 

Să se calculeze forța admisibilă la care poate fi supusă o îmbinare prin sudură 
cap la cap a unui oţel lat solicitat la întindere, avind dimensiunile din fig. 5.36. 

Se dă: Aria secțiunii A = 120 x 8 = 960 mmt; rezistenţa admisibilă la întindere 
pentru sudură cap la cap Cas = 1400 kgf/cm? (oţel OL 38, tab. 5.6, clasa I de exe- 
cnfie); a = 0,8 cu. 

Se cere: Porta admisibilă 17 (kgf). 
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F 
e — 
Fig. 5.36. Oțel lat Fig. 5.37. Platbande îmbinate prin cusături în 


sudat cap la cap și colţ frontale 7, = 120 mm. 
solicitat la întindere. 


Calcul: F = Asf. Oas = 0. l. Ogs) 
Aj = a . l= alls — 2a) = 0,8(12 — 2.08) = 8,32 cm, 
unde æ — grosimea cusăturii, epală în mod obișnuit cu grosimea tablelor; 
F = Ay. Das = 8,82 . 1400 = 17.650 kat, 
Exemplul 2. Calculul la solicitdri statice al sudurilor în col frontale. 


Să se calculeze forța admisibilă la care poate fi supusă o îmbinare prin cusături 
tu colț frontale a două platbande cu ajutorul a două eclise, avînd dimensiunile din 
Hu, 5,97, 


Se dă: Aria secţiunii 4 = 120 x B = 960 mm?; rezistenţa admisibilă la forfecare 
Tan =” 800 kgf/cm? (oţel OL 38, tab. 5,6); a = s = 0,8 cm; s, =0,6 cm. 


Se cere: Rorţa admisibilă F (kgf). 


Calcul: Asamblarea se calculează numai la forfecare, formula de calcul fiiud: 


F 
E E 
de unde: 
F = 1,4 sj dra; 


Se = 06 cm; 
l = l — 2a = 12 — 2.08 = 10,40 cm; 
F = 1,4. 0,6 . 10,4 . 800 = 6 990 kgf, 


Exemplul 3. Calculul la solicitári statice al sudurilor în col} laterale. 


SU se calculeze forța adimisibilă la care poate fi supusă la întindere o îmbinare 


a cu cusături în colț laterale a unui tirant cu o placă, avind dimensiunile 
din fig. 5.38. 
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Se dă; a = 0,7 . s = 0,7 . 1 = 0,7 cm; dimensiunile tirantului conform figurii, 
Se ceve: Forţa admisibilă F (kgf); lungimea cusăturilor. 


Calcul: În ipoteza că rezistența admisibilă la întindere pentru materialul tiran- 
tului este: 


o = 1400 kg/cm? (oțel OI, 38, tab. 5,6), 
acesta va putea suporta forța: 
F= A= 1,10. 1000 = 14 000 kgf, 
forţă ce trebuie preluată de cele două cusături laterale. 
Cusăturile sînt solicitate la forfecare, 
După tabelul 5.6, se admite: 
Tas = 800 kgfjemt, 
Pentru sudurile în colț laterale: 


F = 2a. l. tas = 2.0,7 5.0. Tas =1l4s.Í. Ta 


sau 
F _ 14000 


po = — 
1: S> sas 4-1» 800 


= 12,5 cm. 


Sechunea CC 


B'S} 


100 


E 


DOUT 
D000) 


1311101939 


$ 

o 
Fig, 5.38. Tirant sudat Fig. 5.39. Îmbinare în colt bilate- 
prin cusături laterale rală a două table. 


cu o placă și solicitat 
la întindere, 


184 


Pentru a elimina influența craterelor de la capetele cusáturilor, lungimea fiecărei 
cunături se va lua de 


=} + 2a = 12,5 + 2: 0,7 = 13,9 cm = 740 mm. 


Exemplul 4. Calculul la solicitări statice al sudurilor tn coli bilaterale. 


Să se calculeze forța admisibilá la care poate fi supusă o imbinare prin sudură în 
colg bilaterală a două table avînd dimensiunile din fig. 5,39, 


Se dă: Grosimea tablelor de îmbinat s = 20 mun; lungimea sudurii 7 = 200 mm; 
rexiatenfa admisibilă la forfecare tas = 800 kgf/cm? (oţel OL 38, tab. 5,6). 


Se cere: Forța admisibilă F (kgf). 


Calcul : Asamblarea se calculează numai la forfecare, Cu condiția ca sudurile să 
reziste la fel cu materialul de bază, formula de calcul este: 


` F=2,0,7,1. 5. Tas; 
¿=20 cm; 
s= 2cm; 


F = 1,4 . 20 . 2 . B00 == 44 800 bat, 


isxempiui 5. Calculul la solicitări statice ale sudurilor în colj solicitate la văsucire, 


Să se calculeze momentul maxim admisibil la care poate fi supusă la rásucire o 
Imbinare în colț a unui rotor al unei maşini electrice rotative cu fusurile de reazem în 
lagăre, avînd dimensiunile din fig. 5.40. 


Se dá: Diametrul flangelor fusurilor D = 60 uun, a = 7 mm. Rezistența admi- 
lU la foriecare Tay == 80U kgfjem? (oțel OL 38, tab. 5, 6). 


Se cere: Momentul maxim admisibil W, (kgf.cm). 


Calcul. Asamblarea se calculează numai la forfecare couform enunţului, formula 
de calenl fiind: 
n * a(D + 0,7a)tas 
EE E ; 
m: 0,7(6 + 0,7 + 0,7)? + 800 


M, = x o 287 000 kgf. cum, 


M, E 


5.2,1.9.4. Consideraţii asupra sudurilor solicitate variabil. Îu domeniul 
E de mașini, în majoritatea cazurilor, sudurile sînt supuse 
la solicitări variabile (solicitări la obo- 
wwală). În acest caz, se va da o atenție 
deosebită la alegerea rezistenfelor admi- 
dbile și la evaluarea solicitărilor. 

La organele de mașini solicitate 
vutiabil, coeficientul: de rezistență oe 
«depinde mult mai mult de felul sudării 


Tig. 540. Rotor cu fusuri fixate 
prin sudură. 
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şi de calitatea îmbinării decît la solicitările statice. Ruptura se poate 
produce atît în cusătură, cât şi în zona de trecere spre metalul de 
bază, i 

Cusáturile de sudură sînt prin natura lor sensibile față de solici- 
tările variabile. Se recomandă prelucrarea ulterioară a cusăturilor, 
de exemplu prin rabotarea părții bombate a unei cusáturi cap la cap, 
ceea ce reduce sensibilitatea cusăturii față de solicitările variabile. 


Sudurile cap la cap, bine executate, se comportă mai bine decît 
cele în colț sau priu suprapunere; sudurile cu eclise se vor evita, 
pe cît posibil, când acționează forțe variabile. , 

La reducerea rezistenftelor pentru sudurile solicitate variabil 
intervin doi factori: 

1. o primă micşorare rezultată din alegerea pentru 'metalul de 
bază a unei rezistențe la oboseală la tracțiune, inferioare celei pentru 
solicitări statice şi corespunzătoare modului de variație a sarcinii 
(pulsator, alternant) ; l 

2. a doua micșorare rezultată din aplicarea unui coeficient de 
reducere cu scopul de a lua în considerare sensibilitatea cordoanelor 
de sudură față de solicitările variabile. 

Pentru cazuri curente de îmbinări sudate solicitate variabil, pentru 
ciclurile pulsator şi alternant, se pot adopta rezistențele admisibile 
în construcția de mașini, arătate în tabela 5.6. 


5.3. Asamblări demontabile 


Dintre asamblárile demontabile se vor trata următoarele ` 


— asamblările cu şuruburi; 

— asamblările cu pene; 

— asamblirile de arbori cu butuci canelati; 
— asamblările de arbori cu cuplaje. 


5.3.1. Asamblări cu şuruburi 


Suruburile sînt cele mai răspîndite elemente de asamblare. După 
roln] functional, guruburile se pot clasifica în: 


— şuruburi prin care se trausmit forțe (şuruburi de fixare, ştifturi filetate); 

— şuruburi prin care se transmit mişcări (şuruburi de reglare sau şuruburi de 
măsură) ; 

— şuruburi prin care se transmite eriergie (guruburi de acţionare, de exemplu 
la dispozitivele de presare cu şurub). 
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După formă, șuruburile se pot clasifica în; 


— şuruburi cu cap, de nenumărate forme, înșurubate direct cu piesa sau cu 
piuliţa ; 


— gumiburi fără cap: prezoane şi ştifturi filetate. 


5.3.1.1. Clasificarea filetelor. Clasificarea filetelor se poate face 
după mai multe criterii şi anume după: 


— profilul filetului (triunghiular, trapezoidal, rotund, pătrat, etc.); 
— divecția de înfășurare a filetului (dreapta sau stînga); 


— numărul de începuturi (cu un început sau cu mai multe începuturi) ; 
fineţea filetului (normal sau fin); 


— unitatea de măsură adoptată (filet metric sau în țoli); 
— destinație (de fixare, reglare, măsurat, mișcare) 
— formă (cilindric, conic) 


Clasificarea după profilul filetului. După forma pe care o are 
profilul filetului în secțiune, există următoarele tipuri de filete uzuale : 


1. Filetul triunghiular. Din această categorie fac parte: 


Hiletele metvice, după STAS 981—61 (fig. 5.42) 
Filetele în fol? (Whitworth) normal, după STAS 611—49 (fig. 5.41). 


Filetele în fol (Whitworth) cilindrice şi conice fără joc de vîrf, după 
STAS 402—49. 


PA UTA ] 
SC AA 234 


pe 

t =9 96043 p 
1,=0,64033 p 
to= t,—(a+a") 
de DH Moi 
d= D-t, 
4,=D-2t, 
D= d 

Die d, +24 


Fig. 5.41, Filet Whitworth. 


H= 0,86603 p 


S d H= 0,54127 p 
E SY AS h= 061343 p 
SEN de = d—064952p 
> AO. dı = d—1,00254p 
X ANN A — da= d — 1,22687 p 
ES E ect 
lët, A sis : 


Fig. 5,42. Filet metric. 
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Dimensiunile filetelor metrice sînt precizate în următoarele stan- 
darde: 


Filet metric normal — diametre de la 1 la 68 mm( STAS 51061). 
Filte metric fin — diametre de la 1 la 600 mm (STAS 511—62). 


Unghiul flancurilor la filetele metrice este de 60°, iar la filetele 
în țoli (Whitworth) de 55°. 

2. Filetul trapezoidal (STAS 2113—63, fig. 5.43) se execută cu 
un unghi al flancurilor de 207 si este destinat mai ales pentru şuruburi 
de transmisie (şurub conducător la strunguri etc.). 

3. Filetul ferástráu normal (STAS 1090—50, fig. 5.44) şi fin 
(STAS 2166—51) se folosește la transmiterea de forțe mari, care 
acționează mereu în aceeași direcție (prese cu fricfiune prese pentru 
filtrat, maşini pentru încercarea materialelor etc.). Filetul ferăstrău, 
ca și filetul trapezoidal, avînd piciorul mai gros decît filetul drept- 
unghiular (puţin folosit), oferă o siguranță sporită contra ruperii. 


H= 1,666 p 
H=05p 
h3=05p ta 
= d—05p 
gees d—2h; 
=d+20 
D= de 
Dy=d—p 


7 f t = 173205 p 

K E E i — 052507 p 
i TIO (pz= 0,75 p 

AAN AN as // d 04369 p 


Îi 
/ 


, / o= 0.1777 
S W. SIN AG Säi e das 
E NOS N/A IAS le stă a SCH 
EES 
ECH 


Fig. 5.44, Filet ferástráu. 
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EC 

f = 186603 p 

t = 25 p 

a = 005p 

b = 068301 p 

r = 0.2385! p 

ri = 0,25597 p 

r' = 0,22105 p 
a| cd 

dy = 0-2 

D= d + 2a 

Q= da 

Urs D—24 


t=45Jp+a 
tm 05 p 
(wi 05 p—t 


b 
K e=05p 
$ " d =0—2t, 
D=d+2a 


Bed 
Doss Oe 


SS SN 
m 


Fig. 5.46. Filet pătrat. 


4. Filetul rotund normal (STAS 668—49, fig. 5.45) se aseamănă 
cu filetul trapezoidal, însă are virfurile filetului rotunjite mult. Acest 
filet este deosebit de rezistent la funcționarea în praf, în abur si la 
şocuri. În plus, filetul rotund are o sensibilitate la rupere mult mai 
mică decît filetele cu colțuri şi muchii ascuțite. 

5, Filetul pátrat cu pas mare (STAS 3125—52), filetul pätrat 
normal (SLAS 3126—52, fig. 5.46) şi fin (STAS 3202—52) se folo- 
sesc pentru prese de dimensiuni mai reduse, şuruburi de transmisie 
etc., deoarece prezintă o presiune pe suprafață mică şi deci o uzură 
redusă. 


5.3.1.2. Forme constructive si utilizări ale șuruburilor, piuli- 
pelor, sigurantelor, șaibelor şi stifturilor. 


— Suruburile cu piulitad (tig. 5.47, a) prezintă avantajul că elimină orice fil- 
tare în piesele de îmbinat, 


— Prezoanele cu piulifá (fig. 5.47, b) se folosesc acolo unde trebuie deșurubate 
mai des, de ex, la presetupe. La prezon, piulifa se asigură mai ușor decît capul uuni 
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Fig. 5.47. Surab cu cap hexagonal și piulifá 
hexagonală: 


e — gurub cu piulifá; b — prezon cu Dun: e — 
gurub de stringere, 


șurub de strângere, deoarece se pot folosi 
si piulife creuelate (fig. 5.56, a), care se 
fixează ușor cu şplinturi. 

— Suruburile de stringere fără piu- 
litá (fig. 5.47, c) dau rezultate bune la 
sarcini teduse şi la o solicitare fără 


şocuri. Dacă acest tip de şuruburi este 
manevrat des există pericolul ca filetul 
din piesa de bază să se uzeze. 


La asamblările cu şuruburi 
arătate în fig. 5.47, centrarea 
de precizie cu cep şi scobitură 
este mai ieftină decît cu suru- 
buri pasuite. 

Ta şuruburi mijlocii si mari, 
se folosesc șuruburi cu cap hexa- 
gonal. Pentru şuruburi mai mici 


cu diametrul sub 5 mm, se folosesc şuruburi cu cap cilindric (fig. 5.48, a), 
prevăzute cu crestáturá pentru şurubelniţă sau şuruburi cu cap 


cilindric cu locaş hexagonal (fig. 5.48, b) executate frecvent din 
oțeluri aliate pentu diametre mai mari de 5 mm. 


z? De multe ori, este indicat ca guruburile cu cap cilindric sau cu gaură 
hexagonală să aibă capul înecat (fig. 5.49), acasta pentru motive de 
estetică sau pentru a evita accidentarea muncitorului care deserveşte 


mașina, 


WE: 


Fig. 5.48. Suruburi cu cap cilindric: 
a — cu crestături; b — cu locaș hexagonal. 


Pig, 5.49. Șurub cu 
cap cilindric înecat. 
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Fig. 5.50. Şurub 
cu cap înecat 
cu crestătură. 


Suruburile cu cap înnecat 
şi cu crestáturá (fig. 5.50) se: 
aplică numai la îmbinarea pie- 
selor plate (de ex, table) si unde 
un cap de șurub proeminent ar 
Jena, Pig. 5.51. Locurile de rupere la şuruburile 

Suruburile solicitate variabil solicitate variabil. 
se pot rupe după cum este in- 
dicat în fig. 5.51. Ruperea se produce mai cu "seamá în prima spirá 
solicitată 3, Fenomenul se poate evita folosind o piuliță de trac- 
fiune reprezentată în fig. 5.52. Ruperile în locurile 7 gi 2 pot fi evi- 
tate prin racordări mai line. 

La solicitări variabile, sînt foarte indicate şuruburile elastice 
(fig. 5.53), avînd tija mai subțire în partea nefiletatá. 

n fig. 5.54 este reprezentat un şurub elastic prevăzut cu un 
distanțier, pentru a permite o prelungire corespunzătoare a tijei guru- 
bului, în scopul unei preluări mai bune a solicitărilor variabile. 

Suruburile şi piulifele trebuie să poată fi uşor manevrate cu cheile 
sau chiar cu mina liberă (ex. piulife fluture, fig. 5.61), respectind 
gabaritul de manevrá (fig. 5.55) minim standardizat (STAS 776—49). 

Din varietatea de forme a piulifelor, cele mai folosite sînt cele 
arătate în fig. 5.56 şi 5.57, 

Siguranfele contra desurubárii piulițelor şi şuruburilor sînt nece- 
sare la suruburile solicitate variabil sau supuse la trepidafii (fig. 5.56). 


Dstantier 


Pig. 5.52. Piuliţă de trac- Fig. 5.53. Capac de Fig. 5.54. Asamblare 

ţiune cu forma exterioară bielá fixat cu gurn- cu gurub clastic, 

conică pentru îmbunătă- buri elastice pentru pentru solicitări ya- 

țirea repartizării sarcinii solicitări variabile, riabile, prevăzut cu 
pe spire. distanfier. 
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Sreșit Corect 


SEN 


Fig. 5.55. Amplasarea corectă a şurubului 
şi a piuliţei pentru a putea fi comod ma- 
nevrabile, 


Fig. 5.56. Piulife şi sigurante : 


a — plulifá crenclatá cu şplint transversal; b — 
piuliţă cu inel de fibră; e — inel de siguranță (aibă 
Grower}; d — gaibá de siguranță pentru rulmenţi; 
e — sigurnafá cu nas; f — piuliță cu frecare spo- 
rltă pe con (pentru fixarea roților de autovehicule). 


[BD E ES 


See 


Fig. 5.57. Piulife speciale : Fig. 5.58. Siguranţă contra 


a + piulițățrotundă tegitá; b — Du rotundá deşurubării, prin contra- 
cu găuri radiale; e — piulifá canclată. pinlitá. 


Fig. 5.59. Diverse tipuri de şaibe: Fig. 5.60. Aşezarea ştiftu- 


a — galbá prelucrată teşită; b — şaibă pentru lemu; c — gaibá rilor conice. 
pătrată pentru profil U; d — paibă pătrată pentru profil J. 


Contrapiulitele au, de asemenea, rolul de sigurante contra deşuru- 
bării (fig. 5.58). Piulifa superioară trebuie să aibă întotdeauna o 
înălțime normală, deoarece aceasta preia întreaga sarcină. Pentru 
a evita o inversare la montaj, de cele mai multe ori se utilizează două 
piulife normale de aceeași înălțime. 

Utilizarea șaibelor este recomandată ori de cîte ori suprafața 
piesei este rugoasă, înclinată etc. (fig. 5.59). 

Pentru ca piesele aplicate prin înşurubare 'să poată fi demontate 
oricînd şi apoi, fără o ajustare deosebită, să poată fi montate exact 
în acelaşi loc, ele se vor centra cu cîte două ştiituri conice (fig. 5.60). 
Găurile pentru ştifturi se vor executa la montaj, în urma ajustării 
piesei. 

Distanţa între cele două ştifturi va fi cît mai mare, deoarece, 
în acest mod se poate executa centrarea cu mai mare precizie. 


Fig, 5.61. Fixarea unui capac pe un cilindru: 


a — cu surub cu piulifA; b — cu gurub de stringere; e — cu gurub cu gît asigurat contra pierderii; 
d — cu şurub rabatabil şi piuliță fluture; e — cu surub rabatabil gi piuliță cu miner, 


În fig. 5.61 este reprezentat un exemplu de fixare a unui capac 
cu diferite tipuri de şuruburi si piulife. 


5.3.1.3. Reguli generale pentru asamblările cu şuruburi. 


1. La asamblările cu şuruburi de fixare este importantă stringerea 
inițială, așezarea pe o suprafață plană a capului şurubului și a piulifei, 
repartizarea uniformă a sarcinii pe toate şuruburile de același dia- 
metru şi aceeași lungime. 

Prin proiectare, se vor prevedea întotdeauna bosaje, lamaje sau 
suprafeţe plane prelucrate sau netezite, pentru aşezarea capului guru- 
bului sau piuliței. 

Divizarea în mai multe şuruburi de diametru mai mic prezintă 
adesea avantaje, de exemplu permite construirea unor flange mai 
înguste (la conducte, reductoare etc.). 

2. Cînd pentru strîngerea unei piese se prevăd mai multe dimen- 
siuni de şuruburi, strîngerea lor inegală provoacă o distribuţie inegală 
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a eforturilor şi poate duce chiar la o deformare a pieselor. Dacă prin 
proiectare nu se pot evita astfel de situaţii, cel mai iudicat este ca 
la montaj sá se exercite o strîngere pînă la 0,60, cu chei, care per- 
mite măsurarea efortului de stringere (dinamometrice). 

3. Pentru a evita eventuala rupere a şurubului prin şocuri repe- 
tate la schimbarea sensului unei forțe, se vor prevedea şuruburi cu 
tije subtiate pentru solicitări variabile, 

'4, Deşurubarea şuruburilor sau a piulițelor se evită prin splinturi, 
şaibe de siguranfe, inele de siguranță, contrapiulițe etc. 

5.3.1.4. Principii. de calcul ale suruburilor de stringere. Suruburi 
supuse la solicitări statice, Rezistenţele admisibile c, se stabilesc, 
de regulă, în funcție de limita de curgere o a materialului, adică 

o, = EA 
fe 
unde c, este coeficientul de siguranță raportat la limita de curgere. 

Pentru organele de asamblare filetate, cele mai indicate oţeluri 
sînt acelea al căror raport dintre limită de curgere o, şi rezistența 
de rupere la tracțiune o, este cuprins între 0,5 și 0,65, raport dictat 
de tehnologia de fabricaţie a guruburilor, adică: 


= 0,5 ... 0,65 (ca la oţelul OL, 38). 


Kl 


Organele de asamblare filetate cu o înaltă rezistență necesită 
oțeluri cu o limită de curgere şi o rezistență de rupere mare, la care 
raportul amintit poate atinge 0,9, şi cu o alungire de 8% 

În ţara noastră au fost standardizate următoarele categorii de 
oțeluri, care pot fi folosite la fabricarea organelor de asamblare file- 
tate: 

— oțel carbon obişnuit ,STAS 500—63; 

— oțel carbou de calitate, STAS 880—60; 

— oțel pentru automate, STAS 1350—61; 

— oțel aliat pentru construcții de mașini, STAS 791—63; 

— oţel fosforos pentru piulife STAS 3400 — 61. 


Pentru şuruburi şi alte organe de asamblare filetate de mare 
rezistență şi pentru scopuri speciale, se folosesc oțeluri aliate pentru 
construcții de mașini, care se aleg dintre ofelurile de îmbunătăţire, 
prevăzute în STAS 791—63. 

La şuruburi uzuale din materiale relativ moi și cu o valoare a 
raportului dintre limita de curgere o, şi rezistența de rupere la trac- 
fiune o, relativ scăzută = 0,5, se ia 


a, = 0,25 a, 
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adicá 


La guruburile cu o înaltă rezistență, o, > 100 kgf/mm?, şi la care 
raportul dintre limita de curgere o, și rezistența de rupere la trac- 
țiune o, este ridicat, atingind = 0, 9, pentru calcule destul de precise, 
cu considerarea forţei exterioare maxime şi a strîngerii iniţiale, se ia 


0, = 0,3 o5. 


Pentru şuruburile cu diametre mici (d < 16 mm), întrucît nu se 
poate efectua în mod curent un control al strîngerii inițiale, valorile 
coeficienţilor de siguranță în construcția de mașini gi utilaje se măresc 
peste 4 ... 5 şi chiar mai mult. Controlarea strîngerii inițiale cu aju- 
torul cheilor dinamometrice sau prin alte mijloace corespunzătoare 
este puțin aplicată în practica curentă, 

Rezistenţele admisibile la forfecare, adoptate în calculul tijelor 
şuruburilor, se iau 


zuy = (0,2 ... 0,3) o, (5.1) 


în tabelul 5.8 sînt arätate sarcinile la tracțiune pentru diferite 
rezistențe admisibile c, (500, 800 şi 1200 kgf/cm?) la şuruburi de 
strîngere cu filet metric normal prevăzut în STAS 510—61. 


Tabelul 5.8 


Sareini In tracțiune pentru diferite rezistenfe admisibile Ja şuruburi ca filet 
metrie normal prevăzut în STAS 510—61. 


d Diametrul Becţiunea Sarcini la tracțiune F în kgi 

Filet metric interior eficuce pentru o. în kgf jem? 
normal d. =D A a 

STAS 510—681 E Sé 

em 500 | 800 1200 

M 8 4,92 0,1901 95 152 228 
M 8 6,65 0,3473 173 277 416 
M 10 8,38 0,5515 275 440 660 
M 12 10,10 0,8011 400 640 960 
M 18 13,83 1,5022 750 1200 1800 
M 20 17,29 3,8913 1945 3112 4668 
M 24 20,75 5,5200 2760 4416 6624 
M 30 26,21 8,8708 ` 4435 7095 10644 
M 36 31,67 12,8576 6428 10285 15428 
M 42 37,13 17,6747 8837 14169 21208 
M 48 42,59 . 23,2555 11627 18604 27900 


Obsesvafie. Profilul filetului conform STAS 6371—61. 
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Metoda cea mai simplă de calcul al unni gurub de stringere pre- 
vede următoarele : 

1. Se determină forța care acționează asupra unui şurub. 

2. Se alege materialul potrivit, tipul filetului (metric normal, 
trapezoidal, ferăstrău, rotund), rezistența admisibilá etc. în funcție 
de destinația și caracterul îmbinării. R 

3. Se stabileşte secțiunea efectivă a şurubului A. In marea 
majoritate a cazurilor, solicitarea principală fiind tracțiunea, pentru 
acest calcul se foloseşte relația : 


GE (5.2) 


y 
în care: d, este diametrul interior al șurubului, în cm; 
F  — forța care acționează asupra unui șurub, în kgf; 
a, — rezistența admisibilá la tracțiune, în kgî/em2, 
Se alege diametrul definitiv conform standardelor ` alegerea 


se SCH astfel, încît diametrul d, standardizat sá De mai mare sau cel 
puțin egal cu diametrul d, rezultat din calcule. 

Exemplul 1. Sá se dimensioneze filetul de la capătul unui cirlig de macara, avind 
forma din fig. 5.62, solicitat la o forță F = 10 tf. 

Se dă: Rezistenţa admisibilă a, = 0,255, = 0,25 x 2000 = 500 kgf/cm! pentru 
oțel OL 38. 


Calcul: Aplicind formula (5.2), se obţine diametrul interior de calcul al şurubului: 


e 4 10000 
d, = E —— = 5,04 cm. 
500 


Fig. 5,62. Cârlig de ma- Fig. 5.68. Asamblare prin şurub cu piuliță, 
cară. solicitat la forfecure. 
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Coada cirligului se va prevedea cu un filet metric normal M 64, care are diametrul 
interior d, = 57,505 mm (STAS 51061). 


Notă. Conform STAS 1944—64, círligul se execută din OL 38. 


Exemplul 2. Două platbande, solicitate la întindere printr-o forță F = 5 tf, 
sînt asamblate prin două şuruburi (fig. 5.63). 


Se cere să se dimensioneze suruburile. 


Se dă: Muterialul guruburilor OL 38 cu 
a, = 2 000 kgf [cin?. 
Rezistenţa admisibilá la forfecare, conform formulei (5.1): 


Ta 0,35, := 0,3 x 2000 = 600 kgf/cm’. 


Tu fig. 5.63 se observă că fiecare surub este solicitat la forfecare prin două secțiuni 
de forfecare AB şi CD, deci în formula de rezistenţă intră de două ori secțiunea pentru 
fiecare şurub. De asemenea, trebuie observat că în secțiunile de forfecare gurubul uu 
este filetat, deci în calcul va intra diametrul exterior d. 


Calcul: În cazul general, cînd există n şuruburi și / secțiuni de forfecare pentru 
fiecare şurub, formula generală de rezistență devine: 


de unde: 


În cazul exempluini de față, datele sînt: 
n = 2 şuruburi; i = 2 secțiuni; A aa 600 kgf/cma?. 


Astfel: 


4 x 5 000 
d = — {= 1,6 em, 
2 x 27 x 600 


Se aleg două şuruburi M 16 (STAS 510--61). 


Suruburi supuse la solicitări variabile. Variația sarcinii are ca 
urmare o scădere a rezistenței organelor de mașini, deci şi a şuru- 
burilor. Sub forma cea mai simplă, efectul forțelor variabile se ia 
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în considerare în calcule prin introducerea celor trei cazuri de soli- 
citare a pieselor, care duc la rezistențele admisibile indicate. 


În general, calculul şuruburilor supuse unor solicitări variabile, 
se efectuează ca un calcul de verificare. 


5.3.2. Asamblările cu pene 


5.3.2,1. Asamblári cu pene longitudinale. Aceste asamblári pot fi 
împărțite în două grupe: 


— asambldri cu pene paralele sau pene disc (pene mom 
tata lider; 


— asamblăvi cu pene înclinate (pene bătute). 


Asamblări cu pene paralele. Se întîlnesc cel mai des la asamblarea 
unui butuc cu un ax (fig. 5.64) asupra căruia se exercită un moment 
numai într-un sens, de exemplu la un cuplaj cu discuri, cuplaj elastic etc. 

Pana din fig. 5.64, b, este o pană paralelă de alunecare, care ser- 
veste la deplasarea piesei antrenate pe ax (de ex. la mașini-unelte). 

Pentru momente mici, se utilizează adesea pene disc (fig. 5.64, c); 
ele se introduc într-un canal rotund de aceeași formă în arbore; 
locaşul, relativ adînc al penei, slábeste secțiunea “arborelui. Penele 
disc au o utilizare restrânsă ` se aplică mai ales la maşinile-unelte și 
la vehicule, în locurile solicitate de momente mici. 


a b c 


Fig. 5.64. Asamblări cu pene paralele: 


a — pană obignuiti; b — pană de alunecare cu şuruburi de 
fixare pe ax; c — pană disc. 
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La penele paralele, se prevede un joc de 
0,1—0,2 mm la fundul canalului din butuc 
(fig. 5.65). Transmiterea momentului de tor- 
siune se face prin suprafețele laterale. 

Penele paralele se folosesc în cazul cînd 
se cere o deosebită precizie a concentricitáfii 
celor două organe îmbinate, deoarece butucul 
nu este deplasat excentric ai introducerea 
acestuia peste pană necesită forțe reduse. 

Tolerantele si ajustajele pentru îmbină- 
zile cu pene paralele gi pene disc sînt re- 
glementate prin STAS 6491—62. 

Dezavantajele penelor paralele constau în faptul că nu realizează 
o asamblare strînsă între butuc si ax, iar prin îngropare în ax şi butuc 
se creează concentrări de teusiune. De asemenea, nu sînt indicate în 
cazurile cînd momentul de torsiune variază mult, își schimbă sensul 
sau se produc şocuri, 

Penele paralele se execută, de regulă, cu capetele rotunde (fig. 
5.64, a) ; penele cu capetele drepte se asigură contra căderii cu şuruburi 
de fixare (fig. 5.64, b). 

Dimensiunile penelor uzuale se iau din standarde în funcție de 
diametrul arborelui şi de lungimea butucului. 

Secfiunile penelor paralele şi înclinate şi ale canalelor în funcție 
de diametrul axului sînt arătate în tabelul 5.9. 


Material. Penele se execută din OI, 60 sau alte oţeluri cu rezis- 
tenta la tracțiune de minimum 60 kgf/mn2. Se foloseşte şi oțel tras 
la rece pentru pene paralele (STAS E 6500—62). 

Asamblări cu pene înclinate. La penele longitudinale inclina- 
te, denumite şi pene de stringere 
((fig. 5.66,) paua introdusă, datorită 
înclinării el, apasă simultan pe fun- 
dul canalului din butuc şi pe cel al 
canalului din arbore, creînd totodată 
o zonă de stringere între arbore si 


Fig. 5.65. Trausmiterea mo- 
inentului la o pană paralelă, 


butuc în partea opusă canalului de "Kies 
pană, Între feţele laterale gi pereţii ; A 


canalului poate exista uneori gi un 
anumit joc, fără ca prin aceasta să 
De împiedicată buna funcționare a 8 
ansamblului (fig. 5.67). Atît pana, —_ g 

cît și canalul din butuc prezintă o ** 5.68, A DLR cu pene înell- 
înclinare de 1: 100. a — cu capete rotunde sau drepte; b —cu călcti 
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Asamblările cu pene înclinate se folosesc pe scară redusă si numai 
în cazurile cînd nu se cere o precizie deosebită în ceea ce privește 
coaxialitatea organelor îmbinate. Lipsa coaxialitáfii se datorește 
deplasării piesei cuprinzătoare față de piesa cuprinsă, deplasare pro- 
dusă de presarea penei în canalele celor două piese care se îmbină 
(fig. 5.68). Deplasarea excentrică a butucului piesei cuprinzătoare 
produce o deplasare a centrului de greutate a piesei, ceea ce, la turafii 
mari, produce vibrația întregului ansamblu. 


În cazul cînd nu se transmite întregul moment de torsiune, se 
utilizează pene înclinate plate fără călcii sau cu călcii (fig. 5.69) 
(STAS 431—50 şi STAS 432—50). Arborele este mai puţin slăbit 
prin suprafața plană, decît printr-un canal de pană. 


Deele concave si penele concave cu călcâi (fig. 5.70) (STAS 433—50 
si STAS 434—50) transmit un moment de torsiune mai mic decît 
pana plată. Momentul de torsiune transniis numai prin frecare depinde 
de forța de presare a penei; se întrebuințează la arbori puțin soli- 
citați. 

Penele tangentiale se utilizează la fixarea unor mase mari aflate 
în mişcare de rotaţie, cuplul de torsiune putînd fi chiar pulsator (cu 
şocuri), de exemplu la laminoare (fig. 5.71) (STAS 1010—60. si 
STAS 1011—60). 


Pig. 5.67. Transmiterea mo- Fig. 5.68. Poziția pieselor la o asamblate cu pană 


mentului la o pană încli- înclinată : 
nată. 


a — teoretică; b — reali. 


SS E 
> 
Fig. 5.69. Pană plu- Fig. 5.70, Pană con- Fig. 5.71. Pene tangentiale. 


tá. cavă. 
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Asamblarea cu pene tangenfiale este singura asamblare cu pene 
la care butucul şi arborele sînt calate şi în sens circumferențial, astfel 
încît pot fi transmise si momente cu şocuri în ambele sensuri prin 
tensiunea inițială creată. Pentru funcționarea în ambele sensuri de 
rotație 7 sau 2 este necesar să se monteze în același butuc două perechi 
de pene tangenfiale, dispuse la 120%, ca în figura 5.72. l 


5.3.2.2. Asamblări eu pene transversale. Pentru o confecfionare 
şi o introducere mai uşoară, penele transversale se execută cu încli- 
narea numai pe o față (fig. 5.73). Înclinările obişnuite au următoarele 
valori: pentru pene transversale care se demontează des, înclinația 


Tig. 5.72. Transmiterea Fig. 5.73. Asambla- 
momentului la penele tan- rea wnei tije cu o 
gentiale. buesá prin pană 


trausversală. 


este tg x = 0,2--0,1; pentru peue transversale care se demontezzá 
rar, înclinația este tg 2 = 0,05—0,01. 

Avantajele asamblárilor cu pene transversale sînt următoarele : 
montare şi demontare rapidă ` posibilitatea de creare a unor forte 
mari de strîngere și de preluare a unor sarcini mari; construcții relativ 
simple, 

Cele mai caracteristice domenii de folosire a asamblărilor cu pene 
transversale sînt asamblárile tirantilor, tijelor de piston cu capetele 
de cruce ale mașinilor cu abur și compresoarelor, jumătăților de volanti, 
dispozitivelor pentru prelucrarea pieselorla mașini-unelte, modelelor 
asamblate în turnătorii etc. 
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5.3.3. Asamblări de arbori cu butuci canelafi 

Această asamblare esteWadecvată în cazul transmiterii unor 
momente mari de torsiune si cu șocuri gi, în special, cînd funcționarea 
ansamblului comportă o deplasare axială a roții, cum este cazul 
roților dințate ale cutiilor de viteze de la autovehicule sau de la dife- 
rite maşini-unelte (fig. 5.74). Momentul de torsiune este transmis 


Fig. 5.74. Asambiarea unui arbore cu un butuc canelat, 


de către mai multe suprafețe laterale (i = 4 — 20), dintre care se 
pot considera ca active 75% în cazul unei prelucrări precise. Centrarea 
butucului pe ax se obține cu precizie la acest fel de asamblare. Arborii 
canelafi se clasifică, după condiţiile de folosire, în trei serii (STAS 
1766— 50) : serie uşoară (STAS 1768—50), serie mijlocie (STAS 
1769—50) și seria grea (STAS 1770—50). 

Prescripfiile de calcul ale arborilor şi butucilor canelați sînt ară- 
tate în STAS 1767—50 ; în acelaşi standard, sînt indicate și presiunile 
specifice la strivire care se admit la proiectare. 


5.3.4. Asamblári de arbori cu cuplaje 


Extremitáfile a doi arbori se pot asambla cu cuplaje, în scopul 
de a asigura transmiterea momentului de torsiune de la arborele 
motor la arborele antrenat, ` 

După criteriul funcțional se deosebesc următoarele tipuri: 

— cuplaje rigide, de îmbinare fixă a doi arbori, coaxiali; 

— cuplaje elastice și articulate, montate între două capete de 
arbore cu scopul preluării unor diferențe de coaxialitate, al unifor- 
mizării momentului transmis, al amortizării vibrațiilor de răsucire 
sau al deplasării zonei turaţiilor critice; 

— cuplaje debreiabile, pentru legarea prin comandă exterioară 
a doi arbori coaxiali; 

— cuplaje de siguranţă, care realizează legătura dintre două 
organe de transmisie în limita unui cuplu stabilit. 
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5.3.4.1. Cuplaje rigide. Cînd cei doi arbori sînt coaxiali si trebuie 
să fie asamblați rigid, se folosesc cuplaje rigide, care pot fi cu discuri 
sau cu manson, 

Discurile pot fi forjate direct din extremitățile arborilor, pot fi 
îmbinate prin sudare sau presare (fig. 5.75). Deoarece acest cuplaj 
are discuri fixate rigid pe arbore, formînd astfel o îmbinare nedemon- 
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Pig. 5.75. Cuplaje cu discuri: Fig. 5.76. Cuplaje cu 
a — disc forjat şi cep de centrare; b — disc sudat; discuri: sus — en cep 
e — disc presat. de centrare; jos — cu 


inel de centrare din 
două bucăți. 


tabilă, pe arborele respectiv nu se pot monta piese cu butucul dintr-o 
bucată (rulmenţi, roți dințate, roți cu curea etc. Un alt tip de cuplaj 
cu discuri esteicel standardizat în STAS 769—65 (fig. 5.76). 

De obicei, şuruburile care leagă cele două semicuplaje se mon- 
tează în găuri alezate. Calculul se efectuează, în acest caz, făcîndu-se 
convenţional presupunerea că întregul moment este preluat de guru- 
burile care sînt supuse la forfecare. Astfel, forța care tinde sá foarfece 
un surub este: 


p A 


2dmaz 
în care: M, este momentul de torsiune; 
Z — numărul de şuruburi; 

aen diametrul cercului de amplasare a suzuburilor, 

Pentru ca axele celor doi arbori să coincidá, discurile se execută 
fie cu cep de centrare, fie cu inel de centrare 7 din două bucăţi 
(fig. 5.76). 

Cuplajele manson sînt standardizate în STAS 870--63. 

5.3.4.2, Cuplaje elastice și articulate. Sc montează mai ales între 
motorul de acţionare şi maşina antrenată, sau între arbori ale căror 
axe nu coincid întotdeauna, adică care prezintă unul față de altul 
deviații reduse. 
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Aceste cuplaje pot servi în următoarele scopuri: 


— compensarea deplasărilor reduse ale arborilor în direcție axială, provocate 
de variații de temperatută sau forte variabile de împingere; 

— compensarea deplasărilor arborilor în direcţie radială, produse de momente 
de încovoiere ; 

— compensarea deviatiilor reduse între doi arbori cu axe care sc întretaie; 

— compensnrea momentelor variabile, care dau loc la oscilaţii ale motoarelor 
şi mașinilor acţionate. În aceste cazuri, cuplajele atenuează șocurile prin acumularea 
trecătoare a lucrului mecanic etc. 


Determinant pentru alegerea şi funcționarea acestor cuplaje este 
felul și mărimea abaterilor prevăzute pentru cei doi arbori de asamblat 
(fig. 5.77): longitudinală, de mărime a; transversală, de mărime A; 


Fig. 5.77. Felul abaterilor celor doi arbori de asamblat: 


a — longitudinală, A — transversală.; B — unghiulară între cele două axe; 
p — unghiulară, de rotire între cele două axe, 


Fig. 5.78. Cuplaj cardanje simplu. 


unghiulară, între cele două axe de unghi 8 şi de rotire a aceuiaşi ax 
de un unghi p sub acțiunea momentului de torsiune nominal M, 

Uneori, deplasările relative ale arborilor se datoresc nu numai 
lipsei de precizie a execuţiei, ci şi unor deplasări utile ale asamblurilor, 

Cuplajele pentru deplasări unghiulare (cuplaje cardantce) servesc la 
transmiterea momentului de torsiune între arbori cu axe înclinate 
si preiau unghiuri de înclinație a celor două axe de pînă la 10* 
(fig. 5.78). Se folosesc pe scară largă la autovehicule si la unele 
mașini-unelte, utilaje etc. 
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Fig. 5.79. Cuplaj cardanie dublu cu element in- Tig. 5.80. Schema unui cup- 
termediar telescopic. laj dintat. 


Transmiterea mişcării de rotație sub unghiuri atît de mari se 
obține datorită faptului că cuplajul are două articulații cu două axe 
perpendiculare una pe alta. Combinind două cuplaje, se poate dubla 
unghiul maxim dintre arborele conductor si cel condus sau se poate 
transmite o mişcare de rotație între arbori paraleli, însă decalafi. 

În cazul cînd se foloseşte un element intermediar telescopic 
{fig. 5.79), se poate varia distanța dintre arbori. 

Cuplajele cu deplasări combinate (mixte) trebuie să permită mici 
deplasări axiale gi radiale, precum şi mici deviații unghiulare între 
arbori (fig. 5.80), de exemplu cuplajele dințate. 

Deoarece între dinții iuteriori gi cei exteriori există mici jocuri 
laterale, arborii se pot deplasa unul față de altul, cuplajul de acest 
tip putînd acționa în fond ca un cuplaj cardanic dublu. 

Cuplajele dințate sînt standardizate în STAS 6589—65. 

Cuplajele elastice cu bolţuri sînt standardizate prin STAS 5982—-58. 
În acelaşi standard, sînt indicate, pentru fiecare mărime de cuplaj 
elastic, momentele de torsiune maxime admisibile, Cuplajele elastice 
servesc la amortizarea şocurilor provocate de sarcini, la prevenirea 
vibratiilor periculoase şi permit o compensare a lipsei de coaxialitate a 
arborilor. 

. Un cuplaj elastic este format, în principiu, diu două semicuplaje 
ŞI din elemente intermediare elastice, deformabile (piele, cauciuc, fesá- 
turi, arcuri de oțel, materiale plastice etc), Ca exemplu poate fi dat 
cuplajul elastic cu bolfuri standardizat în STAS 5982—58 (fig. 5.81). 

În cazul unor sarcini dinamice, cuplajele elastice acumulează şi 
parțial dispersează energia. Prin introducerea cuplajelor elastice, 
se poate depăși domeniul de rezonanță. 

Există numeroase tipuri de cuplaje elastice care au dat rezultate 
bune, în funcție de condiţiile de exploatare ale utilajului şi anume: 
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Fig. 5.82. Ambreiaj cu gheare: 


7 — arhore conducător; 2 — semicupiaj nedeplasabil; 3 — semicuplaj depla- 
sabil; 4 — arbore condus. 


cuplaje elastice cu mangoane, cuplaje elastice cu discuri sau anvelope 
de cauciuc, cuplaje elastice cu arcuri. 


5.3.4.3. Cuplaje debreiabile sau ambreiaje. Servesc ca organe de 
legătură la cuplarea sau decuplarea a doi arbori, operaţii care se pot 
executa fie cînd arborii sînt opriți, fie în timpul exploatării, cînd: 
arborii se rotesc, 

După natura legăturii se deosebesc: 


— cuplaje cu ambreiere prin îmbinare (cuplaje cu gheare sau cu dinți). ; 
— cuplaje cu amibreiere prin frecare (cuplaje de frictiune) ; 


După felul comenzii, cuplajele pot fi; 


— cuplaje cu comandă directă mecanică; 
— cuplaje cu comanda de la Gistanţă, electrică san hidraulică pneumutică. 


Cuplajul cu gheare sau cu dinți unisens are un semicuplaj coman- 
dat, care poate aluneca pe unul din arbori (fig. 5.82). 
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Ín scopul micsorárii uzurii mecanismelor de cuplare, se depla- 
seazá semicuplajul de pe arborele condus. 

Ambreiarea se face brusc si trebuie executată în repaus sau la o 
diferență redusă a turatiei celor două părţi. de cuplat. Cuplajul cu 
gheare formează cu cei doi arbori o îmbinare rigidă şi deci nu posedă 
nici o capacitate de acumulare a energiei sau de amortizare. Mai 
prezintă dezavantajul că nu poate transmite puterea decît într-un sens. 

La cuplajele de frichune este posibilă o cuplare sau decuplare 
lină sub sarcină în timpul funcționării, Afară de aceasta, la supra- 
sarcini intervine o alunecare, ceea ce face ca cuplajul de fricfiune 
să fie adesea preferat cuplajului cu gheare. 

Cuplajele de fricfiune au avantajul că la cuplarea în timpul mer- 
sului, viteza de rotaţie a arborelui condus creşte treptat piná atinge 
viteza arborelui conducător, iar transmiterea puterii se poate face 
în ambele sensuri, la dreapta si la stinga. 

Există mai multe tipuri de cuplaje de fricfiune adaptate cetin- 
telor funcţionale. 

Cuplaje cu discuri (lamele) sînt cele mai răspîndite în construcția 
de mașini (fig. 5.83). Ele prezintă următoarele avantaje principale: 


Fig. 5.83. Ambreiaj cu discuri (lamele): Lig. 5.84, Ambreiaj electromagnetic cu 


7 -- corp interior; 2 — discuri interioare ; 3 -- dis- fricțiune ` 

curi exterioare; 4 — corp exterior; 3 — "ig de 7 _ intaşutare; 2 — inele; 3 — poli; 4 — au- 
presate posterioará;  — șaibă de presare anterioară ; prafajá de frecare; 5 — arc elicoidul. 

7 — bof; 8 -- mauson alunecátor; 9 - piwifa, 
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— pot transmite un moment mare, avind dimensiuni de gabarit mici, ceea ce 
este foarte important pentru dispozitivele de acţionare rapide ; 

— ambreierea continuă fără şorcuri ` 

— posibilitatea de variație a numărului de discuri, ceea ce oferă avantaje mari 
pentru limitarea nomenclaturii ambreieajelor standardiezate etc. 


Cuplajele electromagnetice cu fricțiune au următoarele avantaje. 


— uu este necesară timonerie pentru ambreiere si debreiere; 
— fac posibilă comanda la distanță diu orice punct prin apăsarea pe un buton; 
— realizarea cuplării frecvente la turație ridicată, iolosind mase de accelerat 


— consum redus de curent şi durată de funcționare aproape nelimitată; 
— pot fi folosite îu medii unde există pericol de incendiu. 


Ca exemplu se indică un cuplaj electromagnetic tip Bamag-Berlin 
(fig. 5.84) cu o singură suprafață. Dacă în înfășurarea 7 este introdus 
curent continuu prin inelele 2, atunci ia naştere între polii 3 un cîmp 
care atrage semicuplajul cu garnitura de frecare 4, care alunecă axial 
pe un butuc. Dacă se întrerupe curentul, arcul spiral: 5 impinge semi- 
cuplajul înapoi. 


5.3.4.4. Cuplaje pentru scopuri speciale, În această categorie se 
cuprind cuplajele de siguranță, cuplajele hidraulice, centrifuge ete., 
tipuri care s-au dezvoltat în funcție de cerințele foarte diverse la 
care trebuie să răspundă mecanismele deservite de acestea, 


Exemplu de upileearo judicioasă a diteritelor de cuplaje. 


În fig. 5.85 este reprezentat mecanismul de acţionare a unei mori tubulare cu 
bile pentru măcinat gamnotá şi argilă, folosită în industria produselor refractare. Din 
această reprezentare rezultă aplicarea judicioasă a diferitelor tipuri de cuplaje tarre 
grupurile de utilaje care formează mecanismul. 


Mecanismul este prevăzut cu două grupuri de acţionare, cel priucipal pentru 
funcționarea continuă a morii, iar cel auxiliar pentru depiasări ocazionale precise ale 
morii. 


Între motorul principal 7 și reductorul principal 3 este prevăzut un cuplaj elastic 
cu bolțuri 2, care permite o compensare a lipsei de coaxialitate între axul motorului 
electric şi axul de intrare al reductorului priucipal. Acelaşi lucru a fost prevăzut 
pentru grupul de acţionare auxiliar (poz. 5, 6 şi 7). Acesta atacă, la necesitate, axul 
de intrare al reductorului principal 3 prin iutermediul unui cuplaj cu gheare (unisens), 
debreiabil, 4, puniud astfel în mişcare moara. 


Legătura îutre axul de ieșire al reductorului principal 3 și axul cu pinion pentru 
acţionarea morii 72 se face cu un ax principal 70, prevăzut la un capăt cu cuplaje 
cu dinţi 8, care permite deplasări axiale, precum şi deviații unghiulare între arbori, 
La celălalt capăt, axul 70, este prevăzut cu un cuplaj cu lamele 77, care permite depla- 
sări unghiulare prevenite diu rostogolirea bilelor în moară. 


Deoarece axul principal 70 este lung, peste 6 m, pentru motive de uzinare a 
trebuit să fie executat din doná bucăţi, îmbinate cu un cuplaj cu dscuri 9. 
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Proiectarea arborilor, lagărelor, 
dispozitivelor de ungere 
şi elementelor de etanşare 


CAPITOLUL 6 


6.1. Proiectarea arborilor 


6.1.1. Clasificarea arborilor şi osiilor 


Arborii şi osiile sînt organe de mașini folosite fie pentru trans- 
miterea momentelor de răsucire, fie pentru sprijinirea altor organe 
în mișcare de rotaţie. Prin arbori se înțeleg acele organe de mașini 
care se,rotese în jurul axei lor geometrice şi transmit momente de 
rásucire. Arborii sînt solicitati atît la rásucire cît şi la încovoiere, dato- 
rită elementelor de transmisie calate pe ei, de exemplu, arborii în 
reductoarele de turaţii. 

Osiile sînt organele de maşini rotative sau fixe folosite pentru 
sprijinirea altor organe în mișcare de rotaţie, care sînt solicitate numai 
de forțe de încovoiere şi de forfecare, de exemplu, osiile vagoanelor 
de cale ferată. 

Din punct de vedere funcțional, arborii se împart în două cate- 
gorii principale: arbori cu ajutorul cărora se transmit mișcări de 
rotație şi arbori care transformă o mișcare de translație într-o miş- 
care de rotaţie sau invers. Din categoria intiia fac parte arborii drepți 
sau rectilinii (fig. 6.1.1, a, b, c, d, e, f, g, h), iar din a doua categorie 
arborii cu excentric (fig. 6.1.1, 2) şi arborii con (fig. 6.1.1, 7)*, 

După forma lor «constructivá arborii și osiile pot fi: 

— arbori sau osii netede, adică cu secțiunea constantá (fig. 6.1.1, a) ; 


*) Deşi arborii articulafi ai arborii flexibili fac parte din prima categorie, 
aceştia uu au fost menţionaţi, deoarece ei formează ansambluri de organe de mașini, 
al căror calcul gi construcție se face după alte criterii decit cele ale arborilor drepți. 
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Fig. 6.1.1. Arbori şi osii. 


— arbori sau osii în trepte, adică cu secțiunea variabilă ; aceştia 
pot avea trepte simetrice (fig. 6.1.1, b, c, d şi e) sau trepte asimetrice 
(fig. 6.1.1, f ; 

— arbori și osii tubulare, adică cu alesaj axial; aceștia la rîndul 
lor pot fi netezi sau în trepte (fig. 6.1.1, ei: 

— arbori canelati (fig. 6.1.1, 4). 


6.1.2. Materialele de construcţie 
ale arborilor și osiilor 


Arborii şi osiile se execută în general din oțel de construcție nealiat 
sau aliat. În ultimul timp se folosește și fonta cu grafit nodular care 
are proprietăți mecanice apropiate de cele ale oțelului de construcţie. 

Pentru arborii şi osiile al căror material nu se supune vre-unui 
tratament termic, se recomandă oţelul de construcție OL, 50 STAS 
500—63. Astfel de arbori si osii îndeplinesc funcţii secundare, ca 
atare sînt supuşi unor solicitări cu mici variații ale forțelor și unui 
regim de funcționare fără şocuri. 

Arborii și osiile supuse unor solicitări mijlocii, cu sarcini variabile, 
se execută din oţel carbon de calitate OLC 45 STAS 880—60 sau 
din oțel aliat de construcție pentru îmbunătățire 40 C 10 STAS 
791—63, În vederea îmbunătăţirii proprietăţilor mecanice, aceste 
oțeluri vor trebui îmbunătățite. 
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Pentru arborii puternic solicitati, supuşi unor sarcini variabile 
sau cu şocuri, se recomandă oţelurile de construcție aliate cu crom- 
nichel, crom-molibden, crom-mangan etc. indicate în STAS 791.—63. 

Arborii si osiile din oţel de construcţie Ol, 50 STAS 500—63 și 
OLC 45 STAS 880—60 se pot executa din bare laminate. Semifabri- 
catele arborilor din oţeluri de construcţie aliate (STAS 791—63) 
se vor prelucra prin forjare la forma convenabilă. 

Coroiajul va fi de 1,3—1,6 pornind de la semifabricat laminat, 
(prin coroiaj se înțelege raportul dintre secțiunea semifabricatului 
laminat și secțiunea maximă a piesei forjate). 

Arborii cotifi, arborii cu flanșe si arborii unor mașini unelte mari 
se execută în ultima vreme şi din fontă de mare rezistență (fontă 
cu grafit nodular). În cazul arborilor turnafi este mai simplă proiec- 
tarea şi executarea acestora într-o formă avantajoasă, sub raportul 
concentrării tensiunilor. La aceasta se mai adaugă faptul că fonta 
este mai puțin sensibilă la solicitările variabile. 
= Este de recomandat ca arborii, ai căror fusuri se vor sprijini în 
lagăre cu rulmenţi, să se execute din oţeluri îmbunătăţite. Pentru 
arborii susținuți în lagăre de alunecare, în care caz suprafața fusu- 
rilor este supusă uzurii, se vor alege oţeluri pentru cementare sau 
oțeluri de imbuuátáfire. În cazul utilizării ofelurilor pentru cemen- 
tare, fusurile vor trebui cementate, călite, revenite și apoi rectifi- 
cate; dacă a fost ales un oţel de îmbunătăţire, fusurilor li se aplică 
un tratament termic de călire superficială cu încălzire prin flacără 
sau prin curenţi. de înaltă frecvență. Stratul de cementare va avea 
o duritate de 56—62 HRC; dacă se aplică călirea superficială, duri- 
tatea suprafețelor fusurilor va fi de 54—60 HRC. Călirea superficială 
prezintă avantajul că nu produce deformaţii ale arborelui, care, la 
tratamentul termic de cementare urmat de călire, apar de obicei, 
într-o măsură pronunțată, Ei 

Dacă viteza periferică a fusurilor susținute în lagăre de alunecare 
depăşeşte 3 m/s, este de recomandat ca suprafețele de alunecare ale 
fusnrilor şi se nitrureze. Prin acest tratament termic se va obține 
o duritate uniformă, de circa 68 HRC (1000 HV}, iar deformația 
arborelui este aproape eliminată, Prin nitrurare se obţine un strat 
dur cu grosimea de 0,2—0,5 mm, din care va trebui îndepărtat însă 
stratul decarburat de 0,02—0,08 mm pentru a se ajunge la stratul 
cu duritatea corespunzătoare. Tratamentul termic de nitrurare are 
inconvenientul că necesită oţeluri speciale aliate și o instalaţie spe- 
cială pentru tratamentul termic. 

În lipsa ofelurilor speciale pentru nitrurare, se poate aplica un 
tratament termic de cianurare, cu care se poate obţine o duritate 
satisfăcătoare. 
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6.1.3. Dimensionarea preliminará 
a arborilor și osiilor 


Arborii şi osiile suportă forțele și momentele preluate de la meca- 
nismele de transmisie. - 

Pentru a putea începe calculele de dimensionare, se sclifeazá o 
schemă de repartizare a forțelor şi a momentelor care solicită arbo- 
rele, apreciindu-se poziţiile planelor în care activează forțele şi momen- 
tele solicitatoare, în felul reprezentat în fig. 6.1.2 şi 6.1.10. Aprecierea 
distanțelor dintre aceste plane se face pe baza gabaritului fiecărui 
organ de mașină care urmează a se monta pe arbore. Apoi se stabi- 
leste diametrul minim al arborelui pe baza momentului de rásucire, 
cu ajutorul relaţiei : 


d=712/ en) (6.1.1) 


În această relație P este puterea care trebuie transmisă, în CP; 
n turaţia arborelui, în rot/min; q, rezistența admisibilá la răsucire, 
în Kgf/cm?,* , 

Cunoscînd diametrul minin se poate schița forma constructivă 
preliminară a arborelui. O astfel de schiță se arată în fig. 6.1.12. 

Dacă sarcinile care solicită arborele sînt dispuse în plane diferite, 
ele se proiectează pe două plane perpendiculare, dintre care unul 
se alege drept planul de acțiune a uneia dintre componentele forțelor. 

Momentul de încovoiere rezultat M, se obține prin însumarea 
vectorială a momentelor de incovoiere M, în plan orizontal şi My 
în plan vertical, adică: 


A, = NA + Mb ikgfem]. (6.1.2) 

Cunoscind momentul de încovoiere M, şi momentul de rásucire 
M, se poate calcula momentul de încovoiere fictiv Mu, care servește 
la determinarea efortului unitar nominal la încovoiere statică. În 
baza ipotezei a treia de rupere a materialelor a lui Mohr, cunoscută 


şi sab denumirea de ipoteza efortului unitar tangential maxim, momen- 
tul de încovoiere fictiv este dat de relația; 


My = VM? + (a Mt)? [kgfem]. (6.1.3) 


Momentul de incovoiere fictiv M, se calculează pentru toate 
secțiunile arborelui, determinindu-se secțiunea ín care My are valoa- 
rea maximă, numită secțiune periculoasă. Efortul unitar nominal 
calculat în baza acestui moment va trebui să fie mai mic decît efortul 


* Valorile lui z4 se determină cu ajutorul tabelelor 10 gi 11 şi indicaţiilor din 
pag. 95 a lucrării [9]. 
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unitar admisibil. Momentele de înco- 
voiere se stabilesc cu ajutorul forțelor 
care acționează asupra arborelui. 


Considerînd un arbore susținut în 
două lagăre, solicitat de două forțe re- 
zultate de pe urma unor angrenaje 
conform schemei din fig. 6.1.2 se poate 
trasa epura forțelor. Aceasta este repre- 
zentată în figura 6.1.3. Forţele F, și Fa, 
care solicită dantura roților dințate si 
care trebuie preluate de' arbore, acfio- 
mează într-un plan înclinat cu unghiul 
de angreuare « față de planul care 
cuprinde tangentele la cercurile de ru- 
late în punctele de aplicație ale forțelor 
r, gi F,. Forţele F', şi F, se vor des- 
compune în componentele verticale 


Vo Fa cos ox 
4 Ho a Fo sin a 
Y, = f cos ax 
H; » A sin e 
Fig. 6.1.2. Schema de solicitare 
a arborelui, 


V, = F, cos a şi V, = F, cos «, care reprezintă forțele tangentiale ale 
angrenajelor respective şi în componentele orizontale H, = F, sin a 


si H, = F, sin e 


Momentele de incovoiere îu planul vertical se determină cu aju- 
torul epurei forțelor din fig. 6.1.3, a. Formînd momentele în jurul 
reazemului B se poate calcula reacţiunea A, în reazemul A cu relația : 


Ay — Vil — a) — V, c=0, (6.1.4) 


Fig. 6.1.3. Epura forțelor și a momentelor. 
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de unde reacfiunea în plan vertical în reazemul A este: 


A, = AA [kgf]. (6.1.5) 


Se observă că la formarea momentelor în jurul puuctului B, 
momentele cu rotația în sensul acelor ceasornicului au fost trecute 
în ecuația (6.1.4) cu semnul plus, iar cele cu rotația în sens invers 
cu semnul minus. 


Reacţiunea verticală în reazemul B se obține cu relaţia: 
B,=(V,+V,)—A4, [kgf]. [(6.1.6) 


Cunoscind forțele solicitatoare şi reacfiunile în reazeme se poate 
calcula momentul de încovoiere în orice secțiune a arborelui. Secfiu- 
nea periculoasă se va afla în locul în care momentul de încovoiere 
va avea valoarea maximă. Acest loc se află cel mai simplu pe cale 
grafică. În acest scop, se va forma poligonul forțelor după cum se 
arată în fig. 6.1.3, b. Epura forţelor se va trasa la scară şi anume 
se alege pentru scara lungimilor: | mm = m cm, apoi pentru scara 
forțelor: 1 mm = n kgf. După aceea se alege distanța la pol H, 
în mm, Poligonul forțelor se obţine adunînd vectorii V, si Va; legînd 
apoi punctul 7, punctul 2 şi punctul 3 cu polul 0, vor rezulta trej 
segmente 1—0, 2—0 și 3—0. De la un punct oarecare 4, de pe dreapta 
portantá a reacţiunii A, se trasează o paralelă la segmentul 1—0 
pînă se intersectează cu dreapta portantá a forței V,. De aci urmează 
paralela cu segmentul 2—0 pînă la dreapta portantá a forței Va, 
poligonul încheindu-se cu paralela la segmentul 3-—0, care va inter- 
secta dreapta portantă a reacţiunii B în punctul 5. Paralela din polul 
O la dreapta ab va împărți suma forțelor V, şi V, corespunzător 
mărimii reacfiunilor A, si B, În felul acesta se pot verifica grafic 
rezultatele obţinute prin aplicarea formulelor (6.1.5) si (6.1.6). 


Momentul maxim de încovoiere va fi în acel loc pentru care mări- 
mea ságetii poligonului funicular y va fi cea mai mare. Acest loc se 
află, în cazul de față, îu dreptul forței V, la care y, este cel mai 
mare. Másurind lungimea lui y, se poate calcula momentul de înco- 
voiere în dreptul forței V, aplicind formula: 


Mia = Yamn [kgfcm]. (6.1.7) 


Verificarea rezultatului obținut se poate face analitic, scriind 
momentele din stinga sau din dreapta de la forța Har 


Mis = Ala +5) — Vib [kgfcw]. (6.1.8) 


196 


In același mod se stabilesc şi reactiunile în planul orizontal A; 
si Bi, precum şi momentul de încovoiere în secțiunea periculoasă din 
planul orizontal M, Momentul de încovoiere rezultant M, se va 
obține cu ajutorul formulei (6.1.2). 


Pentru dimensionarea arborelui sau a osiei vor trebui determinate 


eforturile unitare nomiuale ale momentului de încovoiere M, şi ale 
momentului de rásucire M,: 


ap, = e [kgf /em2] (6.1.9) 
si 
_ Me a 
1, = pe [kgf em], (6.1.10) 


În formulele (6.1.9) şi (6.1.10), W este modulul axial, iar W, modu- 
lul polar de rezistență al secţiunii considerate a arborelui, a căror valoare 
valoare este dată de relaţiile: 


W= [cm] (6.1.11) 
ŞI 
W, = = [cm8]. (6.1.12) 


inînd seama de faptul că W = lW si înlocuind valorile obfi- 
z o $ 


nute cu formulele (6.1.10) și (6.1.11) în relația (6.1.4) se obține formula 
pentru calculul efortulni unitar compus : 


2 
Oum = Vot 4 (ao)? [kgf/cm?] (6.1.13) 
valoarea coeficientului oe fiind dată de relația 
9 
O, ON 6.1.14 
ni = I ( ) 
în care op si 7, reprezintă rezisteufa admisibilá la incovoiere (op), 
respectiv la rásucire (7,). 
Valoarea efortului unitar compus va trebui sá fie mai mică decât 


cea a rezistenţei admisibile la încovoiere, adică: 


Ocom SS Die: 
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Osiile se dimensioneazá la fel, cu deosebirea că ele nefiind solici- 
tate de momente de răsucire, în formula (6.1.3) valoarea Ip M, va fi 
egalá cu zero. În consecinţă în formula (6.1.13) efortul unitar la tor- 
siune +, va fi egal cu zero, 


6.1.4. Dimensionarea la oboseală 
a arborilor și osiilor 


Calculul de rezistență la oboseală a arborilor se face, de obicei, 
prin verificarea coeficientului de siguranță c. Valorile coeficientului 
de siguranță, în cazul calculului arborilor, se aleg c = 1,5 — 3. În 
cazul unei determinări precise a sarcinilor şi a folosirii de materiale 
de calitate superioară coeficientul de siguranță se poate lua c = 1,3 
drept valoarea minimă recomandată, 

Coeficientul de siguranță c la solicitarea compusă de încovoiere 
si rásucire se determină prin raportul dintre efortul unitar nominal 
corespunzător ciclului limită de încovoiere o: şi efortul unitar compus 
Ocom, determinat: cu relația (6.1.13) : 


c=]. (6.1.15) 


Gcom 


Valoarea efortului unitar nominal oe. corespunzător ciclului 
limită de încovoiere se obține cu ajutorul ecuaţiei: 


Tim = as (6.1.16) 


În această expresie simbolurile au următoarea semificatie: 


to — factorul dimensional; prin acest factor se tine seamă de faptul că rezis- 
tenta la oboseală scade cu creșterea diametrului arborelui; valorile 
factorului dimensional se dau în tabelul 6.1.1; 

Y — coeficientul de calitate a suprafeţei; prin acesta se ia în considerare teh- 
nologia prelucrării suprafeţelor, mediul în care lucrează piesa, tratamentul 
termic al acesteia; valorile de calitate a suprafețelor y, și influența medi- 
ului zw se pot citi pe diagrama din fig. 6.1.4; pentru tratamentul termic 
se poate lua: 

= 1 pentru oţel călit, y, = 1,2 pentru oțel îmbunătățit, zz 2 pentru oțel 
cementat și călit; prin urmare coeficientul rezultant de calitate a suprafeţei va fi 


YE Y Ta foi 
0—, — rezistența admisibilă la oboseală pentru ciclul alternant simetric de incovo- 
dere; se ia din [9]. 
$ — coeficientul dinamic, care fine seamă de felul funcționării mecanismului 


din care face parte piesa; valorile lui q se găsesc în tabelul 6.1.2; 


198 


i 


ii 


Ar 
4 
/ 


E 
7 
Ep 

/ 

Ei 


SS 


92 


- 

SES 
it 
H 


lt 


9 40 30 60 70 60 90 100 10 120 18 


R kgthm? 


Fig. 6.1.4. Coeficientul de calitate al suprafeței pentru 
arborii solicitați la încovoiere. 


Bro — coeficientul efectiv de concentrare a eforturilor unitare la încovoiere ; 
acesta arată de cîte ori crește efortul unitar nominal la locul unei crestături, schimbări 
«le secțiune sau alezajele arborelui ` valorile lui Bgg se pot Ina din tabelele 6.1.3— 6.1.7, 


Tabelul 6.1.1. 


Valurile factorului dimensional e, în iuneție de diumetrul arborelui 


diametrul arborelui, d 
selut solicitării si materi- —_ weg RE E E —_ _—_ ___-> wend 
Felutsolieitarii i manteri 15 | 20 | 30 | 40 | 50 | 70 | 100 | 200 


factorul, Ce 


E 


0,76 | 0,70 | 0,61 
0,69 | 0,65 | 0,32 


Încovoiere, oțel carboun 


0,95 
Încovoiere, oțel aliat 


0,89 


0,92 
0,83 


0,88 
0,77 


0,85 
0,73 


0,81 
0,70 


În expresia (6.1.16) a fost introdusă rezistența admisibilá la obo- 
seală pentru ciclul alternant simetric, deoarece în cazul arborilor, 
solicitările de încovoiere sînt întotdeauna alternante. 
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Tabelul 6.7.2, 


Valorile coeficientului dinamie y 


o Coeficientul 
Felul maşinii Felul funcţionării aie: 


Maşini rotative, reductoare : 
de turatil, mașini electrice | liniştită, fără 
șocuri 1,0—1,1 


Maşini cu piston, mașini dej cu şocuri uşoare 
rabotat şi mijlocii 121,5 


Prese de forjat, prese cu 
excentric, foarfece, stante, | cu șocuri puter- 
colergong nice 1,6—2,0 

Ciocane mecanice, laminoare, | cu şocuri foarte 

concasoare. mari 2-3 


La dimensionarea osiilor distingem douá cazuri: osii rotative gi 
osii fixe. Osiile rotative sînt solicitate la incovoiere cu ciclul alter- 
nant, pe cînd solicitările osiilor fixe sînt în general pulsatorii. În 
consecință, coeficientul de siguranță al osiilor rotative se calculează 
cu formula : 


e = “2, (6.1.17) 


gue calculîndu-se cu relația (6.1.16), iar efortul unitar nominal la 
încovoiere o, cu formula (6.1.9). ` 

Pentru osiile fixe coeficientul de siguranță este dat de expresia : 
Sin o 


c= 40, (6.1.18) 


WI 


Avînd în vedere că osiile fixe sînt supuse numai la solicitări pulsa- 
torii, în relaţia (6.1.18)Yfigurează efortui unitar nominal al ciclului 
pulsator limită de încovoiere ot, 

Mărimea acestuia se calculează cu formula : 


Ci = Pa? (6.1.19) 


în care o, reprezintă efortul unitar admisibil la încovoiere pentru 
solicitările pulsatorii. Valorile lui o, se determină din [9]. 
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Tabelul 6.7.6 


Coeticienţii electivi de concentrare fixa pentru arbori in zona găurii transversale la 


íncovoiore 

: de 

Rezistenţa — 

la rupere d 

R, kg! ¡cu Lu 

0,05 — 0,10 | 0,13 — 0,25 

70 2,00 1,80 
90 2,15 1,90 


100 2,30 2,10 


Tabelul 6.1.7 


Coelicienfii efectivi de concentrare a eforturilor 
unitare fxa pentru porţiuni canelare şi filetate 


Rezistența la Bro 

rupere R, o ERES 

kgf/cm? pentru canaluri | pentru filete 
40 1,35 1,45 
50 1,45 1,78 
60 1,55 1,96 
70 1,60 2,20 
80 1,65 2,32 
90 1,70 2,47 
100 1,72 2,61 
120 1,75 2,90 


Tabelul 6.1.8 


Rezistenţa la oboseală a arborilor cotifi de diferite construcții 


“Tipul arborelui (fig. 6.1.11} 
KEEN EEN EE Rezistenta la 


Secţiune: longitudinală Pisa reala Rer gd 

1 a 4,42 

II III IV a 6,98 
11 TIT IV b 11,80 
I III IV D 13,30 
TI ITI IV d 14,30 
V a 14,30 

VI a 13,80 

VI b 14,70 

VI c 15,60 

VI d 15,60 
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6.1.5. Verificarea la vibrații 
a arborilor 


Cea mai mare parte a grupurilor de piese rotative funcționează, 
în general, în regim de vibrații, îndeosebi ansamblul de organe care 
formează lanțul cinematic principal al mașinii. Vibraţiile fiecărui 
arbore în parte dintr-un ansamblu de mașină nu au un rol esențial 
în dinamica mașinilor, si din acest motiv, examinarea separată la 
vibrații a acestor arbori nu prezintă interes [2]. 

Arborii care îndeplinesc însă un rol funcțional important în ansam- 
blul unor maşini, cum ar fi arborii cotifi ai motoarelor cu ardere 
internă, arborii principali ai mașinilor unelte, arborii turbinelor de 
aburi şi de gaze etc., vor trebui să lucreze într-un regim controlat 
de vibrații. Verificarea la vibrații a acestor arbori impune calcule 
deosebite, metodele de calcul variind de la un tip de arbore la altul. 
În cazul proiectării unor arbori cu rol funcțional deosebit vor trebui 
consultate, de la caz la caz, lucrările de specialitate indicate la sfir- 
șitul acestui capitol D. 4, 5). 


6.1.6. Verificarea deformatiilor 
arborilor si osiilor 


Pentru ca fusul în lagăre și organele de transmisie montate pe arbore 
să poată funcționa în condiții normale, deformația arborelui, datorită 
momentelor de încovoiere trebuie menținută între anumite limite. 
Aceste limite au fost determinate prin experiențe și confirmate în 
practică. Astfel, săgeata de încovoiere maximă a arborilor nu trebuie 
să depășească” 0,0002—0,0003 din distanța dintre reazeme. Săgeata 
de încovoiere la locul de montare a unei roți dințate nu trebuie să 
fie mai mare decît 0,001 — 0,01 din modulul danturii, Unghiul maxim 
de înclinare a fusului într-un lagăr de alunecare va fi: tg B< 0,001, 
iar într-un lagăr cu rulmenţi radiali cu bile pe un rînd: tg B< 0,01; 
în lagăre cu rulmenţi oscilanti această valoare poate fi: tg p< 0,05. 

Ságetile de încovoiere și unghiurile de înclinare f ale liniei elasa 
tice a arborilor se determină prin metodele cunoscute din rezistența 
materialelor, Tabelul 6.1.9 cuprinde formule de calcul pentru deiere 
minarea săgeţii și a unghiurilor de înclinare a fusurilor în lagăre 
pentru cîteva cazuri tipice. Metoda de calcul pentru cazuri generale 
se arată în exemplul de calcul de la sfîrșitul capitolului. 
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6.1.7, Formele constructive ale 
orborilor si osiilor z 
Forma arborilor si osiilor în lungime cste determinată de organele 
de mașini care se montează pe ele, de repartizarea sarcinilor în lungul 
lor, de momentele de încovoiere şi de răsucire la care sînt supuse şi 
de condiţiile tehnologice de prelucrare şi de asamblare. În construcția 
de maşini cei mai ráspindifi sînt arborii şi osiile cu trepte, reprezentați 
în fig. 6.1.1 la punctele b, c, d, e, f, g, h. În general, secțiunea arbo- 
rilor este plină; în construcția de mașini unelte se folosesc deseori, 
din motive funcționale și arbori tubulari (v. fig. 6.1.1, g). 

După cum se observă din fig. 6.1.1 la proiectarea formei arbo- 
rilor rectilinii se evită flanşe sau reazeme înguste de diametru mare, 
deoarece acestea impun diametre corespunzător mărite ale semifabri- 
catelor laminate şi pierdere mare de metal prin aşchiere. Dacă din 
punct de vedere functional este totuşi necesară folosirea unei flanșe 
sau a unui reazem circular pe arbore se preferá semifabricate forjate 
în matriță. 

Diametrele tronsoanelor, care formează treptele pe care se mon- 
tează organe de transmisie, vor trebui alese din seria diametrelor 
standardizate (STAS 75—62). Diametrele treptelor succesive sînt 
condiționate de diametrele standardizate, de razele de racordare 
(STAS 406—63) de mărimea umerilor pentru preluarea sarcinilor 
axiale, de amplasarea canalelor pentru penele paralele etc. Din motive 
economice se caută ca diferența dintre diametrele treptelor să fie 
minimă. Din aceleași motive, este recomandată amplasarea cana- 
lelor de pană într-un singur plan şi cu o singură lățime, pentru a se 
putea freza toate canalele într-o singură prindere. 

Fusurile arborilor care se montează în lagăre au formele repre- 
zentate în fig. 6.1.5. Cele mai răspîndite sînt fusurile cilindrice pentru 
lagăre de alunecare (fig. 6.1.5, a şi 6.1.5, b) şi fusurile cilindrice pentru 
rulmenţi (6.1.5, c). Fusurile sferice (fig. 6.1.5, d) se folosesc mai rar 
şi anume în cazul unor deplasări unghiulare mari ale arborelui. Fusu- 
rile conice (fig. 6.1.5, e) se impun în cazul cînd se cere o reglare pre- 
cisă a jocului în lagărele de alunecare. 

Racordarea fusului la tronsonul vecin se face în felul arătat în 
fig. 6.1.6. Cele mai obişnuite racordări se execută conform fig. 6.1.6 a 
si 6.1.6, b. Racordarea arătată în fig. 6.1.6, a este indicată atunci 
cînd suprafața fusului va îi rectificată, degajarea servind pentru 
depăşirea discului de rectificat. Racordarea cu rază constantă repre- 
zentatá în fig. 6.1.6, b, se aplică îu cazul fusului finisat prin strunjire. 
Este de menționat că, racordarea cu degajare, precum și racordarea 
cu rază constantă se caracterizează prin aceea că, coeficientul efectiv 
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Fig, 6.1.6. Racordări. 


de concentrare a eforturilor unitare 5, al acestora este mare. Din 
acest punct de vedere, sînt mai favorabile racordările reprezentate 
în fig. 6.1.6, c, 6.1.6, 2, 6.1.6, e şi 6.1.6, f. Datorită inelului intermediar, 
raza de racordare a fusului din fig. 6.1.6, c este mare, prin urmare 


6, are valoare mică. Acelaşi lucru caracterizează si racordarea arătată 
la fig. 6.1.6, d. Aceasta se formează din două raze de curbură diferitá 
şi anume o racordare eliptică și o degajare interioară; Forma racor- 
dárii de la fig. 6.1.6, e este cea mai favorabilă din punctul de vedere 
al concentrării efortului unitar. Această racordare are însă in conve- 
nientul că necesită spațiu mare, zona de racordare intinzindu-se pînă 
la î, = 1,6 d. În fig. 6.1.6, f este reprezentată racordarea cu rază 
constantă şi canal de descărcare. Aplicarea canalului de descărcare 
se recomandă la racordarea în secțiunea periculoasă, dacă nu se pot 
folosi celelalte racordări cu concentrarea redusă a eforturilor unitare. 
Toate aceste măsuri asigură o repartizare mai uniformă a eforturilor 
unitare și reduc concentrarea acestora, 

Dacă pe arbore sau pe osie se montează piese cu ajustaje de strin- 
gere se vor adopta de asemenea unele măsuri constructive, în vederea 
sporirii rezistenței la oboseală a arborelui. Aceste măsuri constructive 
se arată în fig. 6.1.7. În ceea ce priveşte forma constructivă a arbo- 
relui, se recomandă îngroşarea, părții pe care se montează cu strîngere 
butucul piesei (fig. 6.1.7, a) în cazurile în care solicitările au valori 
apropiate de limita superioară admisibilă. Dacă nu este posibilă 
îngroşarea arborelui în felul 
arătat în fig. 6.1.7, a, va tre- 
bui proiectat butucul piesei 
cuprinzătoare în felul arătat 
în fig. 0.1.7, b, 6.1.7, c, 6.1.7, d 
sau 6.1.7, e. În fig. 6.1.7, b 
muchiile butucului sînt roton- 
jite ; la varianta din fig. 3.1.7,c 
butucul este subțiat pentru 
a se obține o elasticitate su- 
ficientă a acestuia la capete 
si se rotunjesc muchiile butu- 
cului ` același scop se urmă- 
reste prin aplicarea unui canal 
circular pe butuc în felul celui 
arătat în fig. 6.1.7, d; soluția 
dată în varianta din fig. 6.1.7, e 
constă în folosirea unei bucse 
presate pe arbore dintr-un 
material cu modul de elasti- 
citate redus. 

Rezistenţa la oboseală a 
Tip. 6.1.7, Măsuri constructive de sporire a arborilor este foarte mult 

rezistenţei la oboseală. influențată de  rugozitatea 
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suprafeţei la locul de concentrare a eforturilor unitare. Cu cit această 
suprafață va avea gradul de netezime mai mare, cu atit mai ridicată 
va fi rezistența la oboseală. Rezistenţa la oboseală creşte şi prin aju- 
starea îugrijită a muchiilor la sfîrşitul racordárilor. Netezirea prin ru- 
lare a suprafeței fusurilor contribuie de asemenea la creşterea rezi- 
stenfei la oboseală, datorită ecruisárii care se produce prin acest 
procedeu de finisare. 


6.1,8. Exemplu de calcul 


Se cere dimensionarea arborelui solicitat în felul arătat în schema 
din fig. 6.1.8 respectiv corespunzător epurei din fig. 6.1.10, a 
— 6.1.10, f pentru următoarele mărimi ale forțelor solicitatoare : 
F, = 100 kgt; F = 160 kgf; S= 125 kgf; turatia arborelui 1 = 
= 1000 rot/min; puterea de transmis P = 15 CP; distanțele de 
la lagăre şi dintre roțile dințate sînt: a = 250 mm; b = 400 mm; 
c = 350 mm, iar distanța roții de curea: d = 200 mm; distanța 
dintre reazemele A şi B este / = 1 000 mm. 

Forţele care solicită roţile dinţate sînt orientate cu unghiul de 
angrenare a față de tangenta la cercul de rostogolire, la locul de con- 
tact al dinţilor. Calculînd cu unghiul de angrenare a = 20% se vor 
găsi: 

I Forţele în plan vertical: 

V = Fu cos a = 100 x 0,94 = 94 kgl. La aceasta se mai asdaugá greutatea roţi 
dințate G, = 16 kg, astiel încît forţa V'j == 94 + 16 = 110 kgf. 

V’, =160 x 0,94 = 150 kgf, la care se adaugă greutatea roții dințate Ga == 23 kgf, 
astiel încît forța Va = 150 + 23 = 173 kgl. 

11. Forțele în plan orizonial : 

H, = F, sin « = 115 x 0,342 = 39,3 kgf, H, = 180 x 0,342 = 61,5 kgt a forja de 
tracțiune a cutelej S = H, = 125 ki, 


. La început se va calcula 
diametrul cel mai mic al arbo- 
relui pe baza momentului de 
rásucire, 

Momentul de rásucire se de- 
termină cu ajutorul formulei 
cunoscute ` 


71 620 P 
Mt = 
n 
71620 x 15 i 
= 21074 kgf.cm. Tig. 6.1.8. Schema forțelor şi momentelor 
1000 de răsucire care solicită arborele, 
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1= 1000 mm 


Fig. 6.1.9. Schița arborelui pentru dimensionarea preliminară, 


Diametrul cel mai mic al arborelui (formula 6.1.1): 


ds 71,23) P 712 a ie ni: 


na 1 000 x 120 


Luind în considerare canalele pentru pene se va adopta 
Amin = 40 mm. , 

Porvind de la acest diametru minim se poate schița arborele în 
felul arătat în fig. 6.1.9. Pe porțiunea cu diametrul de 40 mm se 
va cala roata de curea, care acționează arborele. Tronsonul arborelui 
în dreptul reazemului B (care va fi peutru un rulment), va avea dia- 
metrul de 50 mm, iar tronsonul de mijloc, din motive constructive 
şi pentru asigurarea unei rigidități satisfăcătoare, va avea diametrul 
de 65 mm. 

Pe baza acestei schițe se execută epura forțelor în felul arătat 
în fig. 6.1.10, a, cu ajutorul căreia se calculează reactiunile din rea- 
zemele A și B precum şi momentele de încovoiere în secțiunile peri- 
culoase. 

Adoptind relația (6.1.5) la condiţiile date în exemplu, se va cal- 
cula reacţiunea la reazemul A în planul vertical: 


Aplicînd formula (6.1.6) rezultă reacţiunea în reazemul B în planul 
vertical: 


"B, = (V, + Va) — A, = (110 + 173) — 1437="140 kg?! 


După felul în care forțele solicită arborele în planul vertical, monicu- 
tul maxim de încovoiere va fi în secțiunea din dreptul forței V.. 
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Fig. 6.1.10. Poligoanele de forţe și de momente, 


Momentul de incovoiere My, se obține formînd momentele produse 
de forțele din stînga sau din dreapta secțiunii: 


Mu = Ala + b) DÄ =0143 x 65 — 110 x 40 = 
= 4 895 = 4 900 kgf jcm. 


Cu ajutorul poligonului forțelor (fig. 6.1.10, 2) si poligonului 
funicular (6.1.10, c si 6.1.10, 4) pentru momentele de încovoiere în 
po vertical se pot verifica grafic rezultatele obținute prin calcule. 

n vederea trasării poligonului forțelor şi al momentelor se aleg urmă- 
toarele scări: 


— scara lungimilor: m = 1, deci l wm =1 cm; 
— scara forțelor: n = 5, deci 1 mm = 5 kpf; 
— distanța polară: H, == 40 mrm. 


Poligonul forțelor (fig. 6.1.10, b) se trasează în felul următor: 

— se adună vectorial forţele V, si V, la scara fortelor; 

— se alege polul O, la distanța polară H=H = 40 mm 

— se trasează segmentele de drepte 0 — Oz 2 — O», 3-0 d de la fiecare capát 
al vectorilor V, gi V,. 


Cu ajutorul poligonului forțelor se poate construi poligonul momen- 
telor de încovoiere trasînd paralele 7”, 2' şi 3' snccesive la segmentele 


1—0;, 2—0; şi 3—0; în felul arătat în fig. 6.1.10, c. Paralela de la 
polul O, la segmentul A; — B; va tăia vectorii V, si V, în punctul 
r, care e împarte vectorul rezultant v + Géi corespunzător reactiti= 
nilor A, si B,, după cum se vede în fig. 6.1.10, b: Másurind la scara 
forțelor vectorii A, si B, se va găsi A, == 143 kgf iar B, = 140 kgf, 
confirmîndu-se justețca calculelor analitice. 
n mod similar se calculează și reacțiile A, și B, în planul orizontal 
folosind epura forţelor din fig. 6.1.10, g. 
Reacfiunea A, se obține formînd momentele în jurul punctului B, : 


— A, x 100 + 39,3 x 75 + 61,5 x 35 + 125 x 20 = 0 
de unde: 


39,3) 5 + 61,5 x 35 125 20 
A E SC FIX — 76 kgf 


Reactiunea B, va fi: 


=Y HE, — A, = (89,3 + 61,5 — 125) — 76 = — 100,2 kgf, | 
1 
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H, reprezentînd suma forţelor solicitatoare în plan orizontal H,, 
Ha si He. 

Construind poligonul forțelor (fig. 6.1.10, 4) se constată justefea 
calculului, găsindu-se: A, = 76 kgf si B, = — 100,2 kgf. 

Atit la calcule cît si la construirea poligonului forțelor se va urmări 
cu atenție sensul forțelor. La determinarea grafică a reactiunilor se 
va observa că, reacţiunea A, este delimitată de segmentele 7 și v, 
avînd în vedere că intersecția segmentelor paralele 7’ şi 7' formează 
punctul A,. În mod similar, reacţiunea B, este delimitată de seg- 
mentele 4 si 7 deoarece punctul B; rezultă dintintersectia segmente- 
lor 4 gi Y”. 

Cunoscînd reactiunile în plan vertical şi în plan orizontal, se pot 


calcula solicitările în reazeme (în lagăre), însumînd vectorii A, și A, 


respectiv B, si B,: 
A = Va? + A? = VII + 767 = 133,5 kgf. 
B =V173% $ 100,22 ~ 200 kgf 
Momentul maxim de încovoiere în planul vertical va fi în dreptul 


forței V,. Mărimea acestuia rezultă formînd momentele cu forțele 
din dreapta sau din stînga forței V,: 


Mia = A(a + d) — Vib = 143 x 65 — 110 x 40 = 
= 4 895 = 4900 kgf.cm. 


Verificarea se face cu ajutorul poligonului momentelor fig. 6.1.10, e. 
Din acesta se măsoară săgeata au, găsindu-se Y, = 24,5 cm corespun- 
zător scării lungimilor 1 mm = 1 cm. Valoarea momentului de ínco- 
volere va fi: 


Mia = YomnH = 24,5 x 1 x 5x 40 = 4900 kgf.cm. 


rezultat, care confirmă justetea calculului analitic. 


În mod similar se determină momentul de incovoiere În plan 
orizontal în dreptul forței H,: 


Mim = 76 x 65 — 39,3 x 40 = 3368 = 3 370 kgf.cm. 


Din poligonul momentelor (fig. 6.1.10, d rezultă yz. = 16,85 cm, 
adică valoarea momentului de încovoiere este: 


Mie = Ymmull = 16,85 x 1 x 5x 40 = 3370 kgf cm, 


ceea ce înseamnă că s-a, efectuat corect calculul analitic. 
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Momentul de încovoiere rezultant : 


M, = V Mia + Mi = 1900 + 3370 = 5 940 kgf cm. 


Efortul unitar nominal în secțiunea din dreptul forței F, (for- 

mula 6.1.9): 
Mi 5%0 _, 
EE 2 
Oin 7 En kgf Jeu 

În această formulă valoarea modulului de rezistență axial (ecua- 

torial) W a fost calculată cu formula (6.1.11): 
76 x 5 


na? PAS 3 
W = => = -— = 26,8 emi, 
32 32 


Efortul unitar nominal la răsucire (formula 6.1,10): 
Mi 1074 


== = 20 kegf fcm? 
Wp 53,6 SE 


Ta 


în care modulul polar de rezistență (formula 6.1.12): 


B 6x5 
W, = Se sa 53,6 cms. 
H 5 


Efortul unitar compus (formula 6.1.13); 


Grom = Va + 4(0,7,)2 = V222 + 4(1,44 x 20)? = 230 kgf fon. 
Valoarea lui ag s-a calculat cu formula (6.1.14), găsindu-se : 
Sta 500 


o == f = S WË 1,44. 
1,7314 1,73 x 200 Al 


Valoarea efortului unitar compus Gon = 230 kgf/cm?, fiind mai 
mică decît efortul unitar admisibil o, == 500 kgt/em? arborele în 
secțiunea periculoasă corespunde din punctul de vedere al solicită- 
rilor statice. 

Verificarea la oboseală se face prin calcularea coeficientului de 
siguranță. Se va calcula cu formula (6.1.16) valoarea efortului unitar 
nominal corespunzător ciclului limită de încovoiere: 

__ 0,70 x 1,12 x 2400 


Set | 
Gin = — = 970 kgf/en?, 
Ir) P3ro 1 1 x 1,75 5 i 


Valorile coeficienţilor s-au stabilit în felul următor: Pentru dia- 
metrul secțiunii periculoase 4 = 50 mm va fi ey = 0,81, materialul 
arborelui fiind oțel carbon (tab. 6.1.1). Valoarea lui y rezultă pe 
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baza considerentului cá suprafata fusului este strunjitá fin (fig. 6.1.4)? 
y, = 0,93; arborele lucrînd în mediu normal y,, = 1, materialul arbo- 
relui este oţelul de construcție carbon îmbunătățit: y, = 1,2. Prin 
urmare y = Ys'Ym' Ve 0,91:1-1,2 > 1,09. Valoarea lui rezultă 
din tab. 6.1.2: Y = 1. Avînd în vedere că în secțiunea periculoasă 
eforturile sînt concentrate în zona canalului de pană, roata dintatá 
fiind împănată, din tab. 6.1.4 se obţine pentru oțel OLC 45 (rezis- 
tenta la rupere pentru oţel în stare îmbunătățită) R >> 60 kgf/mm? 
Bro SS 1,75. 
Coeficientul de siguranță va fi: (formula 6.1.15): 
LS AA 4,2, 


Icom 230 


Această valoare încadrîndu-se în limitele indicate la începutul 
acestui capitol, arborele din fig, 6.1.12 va corespunde și din punctul 
de vedere al rezistenţei la oboseală. 

Urmează verificarea arborelui la rigiditate. Ságefile arborelui se. 
determină grafic. În acest scop, se va construi poligonul deformaţiei 
elastice în plan vertical (fig. 6.1.10, f) şi în plan orizontal 
(fig. 6,1.10, A. 


Poligonul momentelor se va așeza cu segmentul A.— B; res- 


pectiv A; — B; în poziţia orizontală, mutînd poziția polului O, în 
poziția O, şi trasind din nou poligonul forțelor si al momentelor. 
Suprafaţa noului poligon de moinente (fig. 6.1.10, 4) se desface într-un 
număr arbitrar de părți, calculîndu-se suprafața fiecăruia. Fiecare 
suprafață se reprezintă la o scară aleasă, cu cîte un vector F,, F,F, 
etc. Se formează poligonul acestor vectori (fig. 6.1.10, e şi 6.1.10, %) 
apoi se trasează poligonul momentelor (fig. 6.1.10, f si 6.1.10, D. 
Săgeţile poligonului momentelor pentru fiecare secțiune, sînt propor- 
tionale cu deformația elastică a arborelui în secțiunea considerată. 
După ce s-a reconstruit poligonul funicular al momentelor (fig. 6.1.10, d) 
se face împărțirea suprafeţei, în cazul exemplului de față în 6 părți. 
Suprafețele au următoarele mărimi în plan vertical: 


25 x 11 = ; A 26(13 118) paros 
F, = 2% = 137,5 mm; Fa = ăia le a JE 318,5 mm2; 
2 2 
J 2507 H9) A , 24(10 + 12 A 
F, = == == 325 mm; F; = AR = 264 mn?; 
28(14 5-11 14,5 + 21 Se | 
Fa = EE = 35 mn?; Erte ME 152,3 mmă, 
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` psihologie—pedagogie; 
Un milimetru pătrat din aria diagramei momentelor de incovoiere 
reprezintă m?nH, kgtem, adică: 


1 mm? = D x 5 x 40 = 200 kgf. cm? 


Scara vectorilor F; este: 1 mm = 7 = 20 mu? 
137,5 325 


F, = SE 6,87 mm, F, = > 16,23 mm şi în continuare 


= 17,5 mm, F, = 15,93 mm, F, = 13,2 mm şi F, = 7,62 mm. 
Cu aceste mărimi se trasează poligonul vectorilor F, (fig. 6.1.10, e) 


şi poligonul funicular (fig. 6.1.10, f) în plan vertical, 


„ Poligonul funicular reprezintă forma curbei elastice a arborelui 
deformat la scara: 


men rH 
l mm = a 2 [em], 


în care E este modulul de elasticitate (pentru oţel E = 2 x 
x 1 000 000 kgf/cm? şi I momentul de inerție): 


Săgeata maximă Ys, Şi săgeata y în dreptul forței V} se măsoară 
de pe diagramă, aflindu-se : 


Ymazxo = 30,5 mm si Y = 27 mm, 
Prin urmare va fi; 


13 x 5x40x 40 x 40 
2 100 000 x 87 


l mm = 


= 0,00087 cm. 
Săgeata de deformafie maximă a arborelui în plan vertical va 
fi deci: 
Fmazv = Maan o X 0,00087 — 30,5 x 0,00087 = 0,0265 cm 


sau faro = 0,265 mm. 
Săgeata de deformație sub sarcina V, : 


Fan = Ya X 0,00087 = 27 x 0,00087 = 0,0235 cm = 0,235 mm. 
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În aceleași condiții, a fost construit poligonul vectorilor F (fig. 
6.1.10, k), precum si poligonul funicular (fig. 6.1.10, 2) în planul 
orizontal găsindu-se : 


Paz = 20 mm si y, = 17,5 mm. 


Deoarece scările sînt aceleași ca şi pentru forțele şi momentele: 
în planul vertical, rezultă : 


Lu = 20 X 0,00087 = 0,0174 cm = 0,174 mm 


şi 
fr = 17,5 X 0,00087 = 0,0152 cm = 0,152 mm. 


Săgeata totală maximă a arborelui: 


Bn = Na + Dann = V0,265* + 0,1742 = 0,325 mm. 


Săgeata arborelui în dreptul forței F, (fig. 6.1.10, A: 


fa =VFl, + Fin = VO0,235 + 0,152 = 0,278 mm. 


S-a apreciat la începutul paragrafului că săgeata maximă admisi- 
bilă pentru arbori este 0,0002 — 0,0003 din distanța dintre reazeme. 
În cazul exemplului tratat distanța dintre reazemele A si B fiind 
de 1 000 mm, săgeata maximă admisibilá va fi: 


Ja max T 1000 x 0,0003 = 0,3mm, 


ceea ce înseamnă că fuas > Lomas: 


Se observă că în exemplul analizat această valoare este depá= 
sitá cu 


0,325 — 0,300 


x 100 = 8,33%, 
0,300 


ceea ce ar putea fi totuşi admisibil. | 

A doua condiţie ar fi ca în dreptul unei roți dințate săgeata arbo- 
relui să nu depășească 0,003 pînă la 0,01 din modulul danturii. Presu- 
punînd un angrenaj cu modulul m = 5 mm, săgeata maximă admi- 
sibilă în dreptul roții dințate va fi: 


f, = 5 -0,01 = 0,05 mm. 
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Această valoare este însă depăşită cu 


AA 100 = 137%. 
0,200 


ceea ce nu este admisibil. Pentru cealaltă roată dințată situația este 
mai favorabilă avînd în vedere că valoarea lui f, < f,. Situaţia defa- 
vorabilă se poate remedia în două feluri: prin micșorarea distanței 
dintre reazeme, iar dacă acest lucru nu este posibil, prin mărirea 
diametrului tronsonului în secțiunea periculoasă, în general, se 
adoptă soluția a dona. 

Unghiul de înclinare f al arborelui în reazemele A si B se deter- 
mină în felul următor: 

„n lg PERII yy 


tg Ba = Fa respectiv tg By = Py Ta, 


in care F, şi Fp sînt rezultantele vectorilor Pap și Fag; respectiv 


Epy Şi Fay inmulfite cu valoarea scărilor. Mărimea acestora se mă- 
soară de pe fig. 6.1.10, e şi 6.1.10, $ 


Fi = Vii = Fin = 1372 — 22 = 40,7 cm 
Fy = Vu: + Fog = Nä 41,52 = 42,5 cm 
mä H a — 407 12 x 5 x 40 x 20 A 162 800 nl 


tg Ba = Fat 
El 2 100 000 x 87 182 700 mm 1 060 


A = 12 x5 x40 x 20 1 
t = 42,5 e a, 
B Ze 2 100 000: 87 930 


Se observă deci, că deşi din punctul de vedere al rezistenței, arbo- 
rele schițat în fig. 6.1.19 corespunde, ín ceea ce privește însă rigidi- 
tatea arborelui, aceasta nu este corespunzătoare. Mărind diametrul 
tronsonului dintre reazeme, sau micsorínd distanța dintre reazeme, 
arborele va satisface şi condiţiile de rigiditate, 

Urmează să se verifice rezistența la oboseală a tronsonului cu 
diametrul Y 50 în reazemul B. Aceasta se face în felul arătat în acest 
exemplu pentru tronsonul dintre reazeme. 


Observație. În exemplul tratat arborele este acționat printr-o 
transmisie cu curea, forța A, reprezentînd solicitarea arborelui dato- 
rită tracțiunii curelei. Dacă arborele ar fi cuplat direct cu motorul 
de antrenare printr-un cuplaj, cazul arătat în fig. 6.1.2, atunci forța 
H, ar fi zero, existând în locul de fixare al cuplajului doar momentul 
de răsucire. În acest caz, evident, calculele se simplifică foarte mult, 


218 


6.1.9. Arborii cotiti 


Arborii cotifi sînt organe de maşini care se rotesc în jurul axei 
lor longitudinale gi care transformă, cu ajutorul sistemului de ambielaj, 
o mișcare rectilinie alternativă într-o mișcare cu rotaţie constantă 
sau invers. Arborele cotit este format din tronsoane cilindrice si din 
braţe (fig. 6.1.1, j). 'lronsoanele cilindrice âmplasate în axa de rotaţie, 
se numesc fusuri, iar cele amplasate excentric — manetoane. Braţele 
sînt părțile de legătură dintre fusuri și manetoane. Un cot conține 
manetonul, fusul arborelui cotit şi braţele. 


Fusurile arborilor cotifi se rotesc în lagărele maşinii, iar manetoa-. 
nele în palierele bielei. 


Arborii cotifi se execută în general din oțel de construcție nealiat: 
(STAS 880—60) sau aliat (STAS 791—63), forjat în matrifá sau, în 
unele cazuri, forjat liber. La arborii cotifi forjati liber structura fibroasă 
a materialului este întreruptă la prelucrarea coturilor, micşorindu-se: 
rezistența la solicitările variabile, tocmai pe partea cea mai sensibilă 
a arborelui. Din acest motiv se preferă arborii cotiţi forjati în matrifá,. 
la care structura fibroasă a materialului rămîne continuă. Arborii 
mici și mijlocii se confecționează şi din fontă cu grafit nodular, acest 
material prezentind avantajul că este mai puțin sensibil la solicitări 
variabile, iar grafitul nodular contribuie la amortizarea vibraţiilor. 

Forma constructivă a coturilor şi amplasarea canalelor de ungere 
influențează în mare măsură rezistența la oboseală a arborilor cotiți. 
În fig. 6.1.11 se arată unele forme constructive ale coturilor, iar în 


950 


950 


Fig. 6.1.1}. Forme constructive ale coturilor la arborii cotiti. 
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tab. 6.1.10 rezistența la oboseală a arborelui confecționat din oţel 
de construcție nealiat avind rezistența de rupere R = 70 kgf/mm’ 
şi limita de curgere o, = 35 kgf/mm? în funcție de forma braţelor. 


Tabelul 6.1.10 


Rezistenţa la oboseală n arborilor cotifi de diferite constructii 


'Lipul arborelui (fig, 5.8) 


Rezistenţa la 
ohoscală a arborelui 
Secțiunea 


Secţiunea longitudinală ` transversală tatei 

1 a 4,42 

II IIT IV a 6,98 
II III IV H 11,80 
II III IV € 13,30 
II III IV d 14,30 
I a 14,30 

VI a 13,80 

VI b 14,70 

VI € 15,60 

VI d 15,60 


Canalele de ungere se amplasează de preferință într-o zonă întă- 
rită a arborelui, de exemplu în felul arătat în fig. 6.1.12. Orificiile 
de ieşire și cele de intrare vor trebui rotunjite cu raze cît se poate 
de mari si lustruite. Canalele pentru ungerea manetoanelor pornesc 
de la tusurile mai puţin solicitate [3]. 

Grosimea brațului gi mărimea razei de racordare trebuie alese cu 
grijă, acestea influențind de asemenea rezistenţa la oboseală a arbo- 
relui. Cu cît grosimea brațului şi raza de racordare vor îi mai mari, 
cu atît mai mare va fi şi rezistența la oboseală a arborelui. 


Pig. 6.1.12. Locurile de solicitare deta- 
vorabilă a cotului. 


2 


Datorită complexității solicitá- 
rilor arborilor cotifi, pentru proiec- 
tarea „preliminară se folosesc date 
comparative, verificate în practică. 

Pentru calculele preliminare 
diametrul fusurilor d, se determină 
pe baza solicitărilor de rásucire şi 
de încovoiere. Diametrul manetoa- 
nelor se ia în mod obişnuit îutre 
(0,8 — 1,1) dp Grosimea braţelor 
se alege b = (0,4 — 0,5) dy. 

Forma geometrică a arborelui 
cotit depinde de condițiile de func- 
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fionare a maşinii din care face parte: motor cu ardere internă, com- 
presor, presă pentru forjá etc. Se recomandă ca fiecare manivelă a 
arborelui să se aşeze între două fusuri, această dispoziţie asigurînd 
un coeficient ridicat de exploatare a materialului şi o rigiditate mare 
a arborelui. Pe baza condiţiilor funcționale se poate trasa schema 
formei geometrice a arborelui îu felul arătat în fig. 6.1.13. Cunos- 
ciudu-se puterea P care trebuie transmisă, cu ajutorul formulei 
(6.1.1) se calculează diametrul minim, corespunzător solicitărilor 
de răsucire d. Valoarea calculată se rotunjeste la mărimea corespun- 
zătoare unui diametro normalizat, luîndu-se în considerare adîncimea 
canalelor de pană şi razele de racordare a căror mărime se determină 
cu raportul : 


Z = 0,08. 
d 


Diametrul capetelor arborelui și razele de racordare fiind astfel 
determinate, se obține diametrul preliminar al fusului dy = d + 2r. 
Diametrul preliminar al manetonului şi grosimea braţului se calcu- 
lează pe baza indicaţiilor date mai sus. Cu aceste date se poate schița 
forma preliminară a arborelui cotit care urmează să fie verificat 
prin calcule. 

Calculele de rezistență se vor efectua pentru secțiunile cu. concen- 
trația mare a eforturilor unitare. Aceste secțiuni sînt indicate în fig. 
6.1.12, şi anume la 7, 2, 4, 5 secţiunile de racordare între braţ şi fus, 
a. 3; 6 secţiunile la capetele canalelor de ungere pe maneton și pe 
fus precum şi secțiunile în dreptul unor eventuale degajári pe coturi 
în locurile 7, 8, 9 şi 70, 


K 


Fig. 6.1.13. Schema geometrică Yig. 6.1.14, Solicitárile arborelui 
a unui arbore cotit. cotit în poziția forfei radiale ma- 


xime. 
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Sarcinile care solicită arborii cotifi variază în timpul unei rotiri 
a arborelui, Din această cauză, calculele de rezistență se efectuează 
în cel puțin două poziţii unghiulare diferite ale arborelui cotit. În 
scopul simplificării calculelor se recomandă fragmentarea arborilor 
în tronsoane. În felul acesta, calculele sînt mult simplificate, fără ca 
precizia determinărilor să sufere. 

Prima poziție unghiulară a arborelui se ia de obicei pentru punctul 
mort exterior. În acest caz, manetonul şi fusurile considerate sînt 
solicitate 'corespunzător schemei arătate în fig. 6.1.14. 

Forta maximă F, care solicită manetonul în această poziţie a ambie- 
lajului se poate calcula aproximativ pentru motoarele cu ardere internă 
şi pentru compresoare cu ajutorul formulelor : 


xD 
F; = 3 Í» 


în care p, reprezintă presiunea maximă în cilindru. În cazul preselor, 
forța F, corespunde cu forța de presare. i 


Momentul de încovoiere M, al manetonului se calculează cu for- 
mula : 


M,= A = (6.1.20) 
si mărimea efortului unitar de Íncovoiere : 
a, =%, (6.1.21) 
wW 


Valoarea modulului de rezistență pentru manetonul plin este: 


W =", 


32 


iar pentru manetonul tubular: 


în care d este diametrul manetonului, iar d; diametrul alezajului 
în maneton. 
Momentul de răsucire este dat de formula: 


71620 P 


M,= le — 1). (6.1.22) 
Formula este dată în [3] Popa B. sa Arbori cotiţi. 


222 


În această expresie P este puterea, în CP, n turafía manetonului, 
în rot/min, şi z numărul cilindrilor motorului respectiv al compre- 
sorului, Efortul unitar are valoarea: 
` Ai: 

Wp 


„= 
V 


(6.1.23) 


W, fiind modulul polar de rezisten:ă: W, = 2W. 
Cunoscîndu-se valorile lui o, și t se poate determina solicitarea 
compusă 
Ona = Vo? F AT. (6.1.24) 


Braful este solicitat la compresiune şi la încovoiere. Efortul unitar 
de compresiune pentru brațul stîng (fig. 6.1.14) este: 


A 


i 6.1.25 
Fe bh ( ) 
Momentul de încovoiere în planul cotului : 

M, => (l + d) (6.1.26) 

şi mărimea efortului unitar de încovoiere 

M, 

=%, 6.1.27 
Di w, ( ) 


în care modulul de rezistență este (fig. 6.1.15, c) 


w=. (6.1.28) 

Momentul de încovoiere în planul perpendicular pe planul brațului 
corespunzind cu momentul de răsucire M, efortul unitar va fi (fig. 
6.1.15, c) 


M 
SE (6.1.29) 
2 
În care 
W, =. (6.1.30) 


Prin urmare solicitarea compusă a brațului rezultă: 
o = 0, + On + 05. (6.1.31) 
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Braful din dreapta fiind solicitat la fel ca şi cel din stinga, cal- 
enlul la rezistență al acestuia este asemănător. 

Fusurile se dimensionează la încovoiere și la răsucire. 

Momentul de încovoiere al fusului din stînga este: 


A. A 2, (6.1.32) 


iar efortul unitar de îucovoiere: 
M. 
Oe Sec? (6.1.33) 
W fiind modulul de rezistență ecuatorial al fusului. 
Efortul unitar produs de momentul de rásncire este: 


st, (6.1.34) 
Wp 


W, fiind modulul de rezistență polar al fusului: W, = 2W.,. 
Solicitarea compusă rezultă din relația (6.1.24) 


Oret = Yo? dr. 
Fusul din dreapta fiind solicitat la fel se calculează în mod similar. 


Hg. 6.1.15. Schema forțelor şi momentelor în poziţia forţei 
tangenfiale. 
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A doua poziţie unghiulară a arborelui se ia pentfu forţa tangen- 
tialá maximă. Determinarea acestei poziţii se face cu ajutorul crochiu- 
lui arătat în fig. 6.1.15, a, descompunîndu-se forța din bielá F, într-o 
componentă radială F, şi una tangenfialá F,; 

Forța în bielă se calculează cu relația: 


F, = < E (6.1.35) 
forța radială cu relaţia: 
F, =F,cos (a + B) (6.1.36) 
şi forța tangentialá : 
F, =F, sin (a + b). (6.1.37) 


Forța rezultantă Fp care solicită manetonul se compune din for- 

tele F, şi Fa. 
Fp reprezintă forța tangenfialá totală şi se obține cu relația: 
Fr = F, + Fim (6.1.38) 


în care F,, este forța tangentialá medie: 


F im = de S (6. 1.39) 


Cu aceste márimi forfa rezultantá F, este: 


Fe = ME LP. (6.1.40) 


În continuare calculele se desfăşoară în mod similar celor făcute 
pentru prima poziție unghiulară a arborelui, 


Momentul de încovoiere M, al manetonului (fig. 6.1.15, A 


FL 
M, = A 3 
iar efortul unitar de incovoiere : 
M, 
G; == —* 
w 


Momentul de rásucire M, care solicită manetonul (fig. 6.1.15, b) 
este : 


M, = Ay +M, (6.1.41) 
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si efortul unitar de torsiune 


ELA (6.1.42) 
Wp 
Solicitarea compusă va fi: 
Sn = Va + A 
si 
1 Er, 
ES Vai LA, (6.1.43) 
Solicitarea braţului stiug se calculează astfel : 
Solicitarea la compresiune de către forța A, : 
A 
SET 6.1.44 
GE ( ) 


Solicitarea la încovoiere în planul cotului de către momentul Ma : 
Mu = 1/24,(l, + b) 
şi efortul unitar; 
Ma 
Bee = w, i 


Solicitarea la încovoiere în planul perpendicular pe planul cotului 
de către momentul Mp: 


Mpo = Afr să E + 1/2 F, 4, (6.1.45) 
Efortul unitar produs de acest moment: 
Mp 
Ho = "E" 


W, şi Wa se calculează cu formulele (6.1.28) si (6.1.30). 
Solicitarea la torsiune a cotului : 


1 
i Mr = y Arlt + b) 


şi efortul unitar de răsucire: 


M M 
m E și spe (6.1.46) 
Wa p2 
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„Valorile modulelor polare de rezistență Wp, si Wæ date de rela- 
fille (fig. 6.1.15, c): 


2 2 
Wa =" şi Wa =>. (6.1.47) 
Solicitarea braţului la forfecare de către forța tangentialá A, 
i 3 4; 
qœ > 6.1.48 
1 ( ) 
Solicitarea compusá este 
Ha A Gu + WË T G, 
Tres TT + g 
O red VĒ + Și (6.1.49) 
1 2 
TR 4-2 
red 2 ez + rez 


Bratul drept fiind solicitat la fel, se calculează în mod similar. 
Fusul din stinga este solicitat la încovoiere şi la răsucire. Momentul 
de încovoiere este: 


1 
M, = y Er (6.1.50) 
Efortul unitar de încovoiere se obține cu relația: 
ppa i (6.1.51) 


Momentul de rásucire care solicitá fusul este Mp (formula 6.1.41), 
prin urmare efortul unitar de torsiune este: 


M 
gaai, (6.1.52) 
W, 


Solicitarea compusă rezultă din relațiile : 
== 2 2 
red T yo + 47 


SA SNE FF, (6.1.53) 
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Fusul din dreapta este solicitat la fel, încît calculele acestuia se 
efectuează în mod analog. 


Valorile maxime admisibile ale eforturilor unitare compuse pentru 
elementele arborilor cotifi sînt arătate în tab. 6.1.11. 


Tabelul 6.1.11 


Rezistento admisibile 


Rezistenţa admisibilă out, în kgt/em?, pentru poziţia pistonului în punctul mort exterior 


een 


Felul motorului sau 


Poul materialului agregatulul Maneton 


Drot | Tus 


Oțel nealiat Motoare Diesel 800 — 1400 600 — 800 
motoare de auto 
prese mecanice 


Otel aliat Motoare speciale, 1500 —2000 
prese mecanice 


3 ¡q A 
Solicitárile compuse maxime admisibile [rey y o? + Di pentru poziţia 


manetonului cu forţa tangenţială maximă 


Motoare pentru 
autovehicule 500—1000 | 700—1000 | 300—600 


Oțel nealiat 
Motoare grele, 
prese mecanice 500—1000 | 500— 700 | 300—500 


După Fvetcov T. V. [7] 


Procedeul de calcul arătat este valabil pentru condiții normale 
de funcționare, în care viteza pistonului nu trece de 7 m/s, iar pre- 
siunea medie efectivă este egală sau mai mică de 8 kgf/cm?. Dacă 
condițiile de funcționare sînt mai severe, va trebui fäcut un calcul 
mai precis consultînd literatura de specialitate [3, 7, 8]. 


6.1.10. Exemplu de calcul 


Se cer calculele de dimensionare pentru arborele cotit al 
unui motor cu ardere internă, reprezentat în fig. 6.1.16, pentru 
următoarele date inițiale de calcul: presiunea gazelor de ardere 
$, = 100 kgf/co?, diametrul pistonului D = 108 mm. Turafia 
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arborelui cotit: n= 1800 
rot/min; puterea dezvoltată 
de un cilindru: 16,25 CP. Pio: ms] 


810 0- 


b 


Rezolvarea 
Forța maximă : 
TD? 
F, =— pz = 
4 
m x 10,82 


= x 100 = 
4 


= 9 150 kgf. 


Tolosind schema de calcul 
arătată în fig. 6.1.14 din schița 
6.1.15 rezultă : 


— lungimea dintre planele de 


44 02 ptr 


alimetrie ale palierelor: L = 155 mm; 
-- lungimea fusului palier: lp = ME 
- 58 nun; 2 5 
— lățimea brațului ` 4 = 135mm ; S|8 
grosimea brațului: b = 23,5 mm; Š $ 
— raza manivelel: y = 65 mm; SÉ 
— lungimea manetomului le = GE 
>: 50 um; x Se 
— diametrul manetonului : dy = 2 P/peoopauoe ag0 yd 
- 75 mm; 3 : $909" A) 
— diametrului fusului palier: $ 
D 
dp: 85 mm. EE 3/33340 305; 150 
IS LI: Sep 
. “ A 4 SE ogay- 
Reacfiunile în palier: S 
= 
AL — F,L]2=0 de unde o GE 
$ ES J d 3 El | 
F 9 150 
A =E = 9150 — 4575 kgf. 
2 2 e 
Ed 
B = A = 4575 kgf. 53 
` : Kg 
Calculul manetonulus seggt SYP n 
Momentul de incovoiere S ve 


ul manetonului (6.1.20) : Ze 
M,=AL/2= aam 
4 575X 7,75 = 35 500 kgfcm. 
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Fig. 6.1.16. Arbore cotit al unui motor cu ardere internă. 


Efortul unitar de încovoiere (6.1.21) : 


__ M; __ 35500 
wW 40 


= 890 kgf/cmê, 


deoarece manetonul este găurit (4, — 28 mm) rezultă : 


di, — 
(WEE D 40 em’ 
32 de 
Momentul de rásucire (6.1.22): 
Ma PEN A] a IO EE 
n 1 800 


Efortul unitar de torsiune (6.1.23): 
s = Y ma 1% — 24,2 kgf Jem, 
Hir 80 
modulul polar de rezistență fiind: W, = 2W = 2 x 40 = 80 em. 
Solicitarea compusă (6.1.24) : 


= Vo? + 41? = V8902 + 4 x 24,22 = 880 kgf /cm?. 
Avînd în vedere că o: = 800 ... 1400 kgf/cm*, manetonul satis- 
face condiţiile. 
Calculul brațului sting al colului 
Etortul unitar de compresiune (6.1.25) : 
4 4 575 


a, === = 144 kgf/cm? 
bh 2,35 x 13, 5 


Momentul de încovoiere în planul cotului (6.1.26): 


M, = ` (l, + b) = 22 (5,80 + 2,35) = 18 700 kgfom. 


Efortul unitar de încovoiere (6.1.27): 
an wW, 20,5 
A 8 b? 13,5 x 3? 
în caré W, == Ai i aa 20,5 cm, 
$ 6 6 
Observaţie. Secţiunea periculoasă fiind într-uu plan înclinat în 
loc de b = 23,5 mm s-a trecut în calcul 6, = 30 mm. 


= 915 kgt /em?, 


230 


Momentul de încovoiere în planul perpendicular pe planul cotulai 
(6.1.29) : 


Mi 1940 
p = — = — = 21,4 kgf jeme, 
GË Wa 91 
d,h2 3 x 13,52 
în care W, = 91 cm, 


6 6 
Solicitarea compusă a brațului (6.1.31): 
"6 = a, t Gu + Op = 144 + 915 + 21,4 = 1080 kgf/em?. 


Valorile pentru c,; fiind între 800 şi 1 400 kgf/cm?, efortul unitar 
a rezultat se încadrează în aceste valori. Braful drept este supus 
la aceleaşi solicitări, sînt deci valabile aceleași calcule. 


Calculul fusului palier stîng. 
Momentul de încovoiere al fusului (6.1,32) : 


M, = A 2 = 4575 x 2,9 = 13200 kgfem. 


Efortul unitar de încovoiere (6.1.33) : 


Mg 13200 
L DR PO A jacta 
n= F 17 kgf/cm, 


modulul de rezistență ecuatorial fiind 
W = Ž x d = x 8,5? = 61 cm’. 
32 a2 
Efortul unitar produs de momentul de rásucire (6.1.34) : 
g = — = = 16 kgf/cm, 


în care W, = 2W = 2 x 61 = 122 cn. 
Solicitarea compusă (6.1.24) : 


Ora = VÈ F 4r? NIE F 4 X 16 = 220 kgf fem. 


Această valoare se incadreazá de asemenea ín valorile admisi- 
hile pentru o. 
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Calculele pentru poziția unghiulară a arborelui cotit în cazul forței 
tangentiale maxime. 


Cu ajutorul crochiului arătat în fig. 6.1.15 si aplicînd formulele 
(6.1.35; 6.1.36 şi 6.1.37) se obțin următoarele valori maxime ale 
forțelor: F, = 9260 kgf, F, = 1 560 şi F, = 9 130 kgf. 

Forţa tangentialá medie (6.1.39).: 


Fa = Z = 1% — 300 kgf. 
D 6 


Forţa totală tangențială : 
Fr = F; + Fim = 9 130 + 300 = 9 430 kgf. 
Forţa rezultantă (6.1.40) : 


Fp = VF + Fi = VI 5602 + 9 4302 = 9 600 kgf. 
Momentul de încovoiere al manetonului (fig. 6.1.15, b): 


FL 9600 x 15,5 
M,= qe = : S 


= 37 000 kgfcm. 


Efortul unitar de incovoiere: 


` M, 37 000 P 
BEE e = 924 kgf fe, 


Valoarea lui W == 40 cm? a fost găsită în calculele anterioare. 
Solicitarea la răsucire a manetonului (6.1.41): 


Ma = Ay + M, = 4575 x 6,5 + 1 940 = 31 640 kgfcm. 
Efortul unitar de răsucire (6.1.42) : 


eg, Mt ee = 396 kgf/cm?, 


Solicitarea a- 
ona = Voi F 4- ga VIZE $ 4 x 3961 = 1210 kgf/cm? 
si 
Tna = L aa = 605 kgf/cm!. 


Aceste mărimi se încadrează în mărimile admisibile, 
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Solicitarea brațului stîng : 
Solicitarea la compresiune de către forța A,: 


4, 780 
0, == 70 — 24,6 kgf/cmi 
S bh 2,35 x 13,5 G Egt oms 


deoarece 4, = 1/2 F, 
Solicitarea la incovoiere în planul brațului : 


Ma UBA + b) = > x 1580 (5,80 + 2,35) = 6 450 kgfem. 


Efortul unitar: 


Tu __ 6450 
au = = 545 — 315 kgf/om. 
VA 20,5 


Solicitarea la încovoiere în planul perpendicular pe planul braţului : 
Ma = Ar [> E ei + 19 = 4715 (6,50 — 3,75) + 


+ 1/2 x 300 x 7,5 = 14 150 (în calcul s-a trecut 4, = 1/2F,). 


Efortul unitar produs: 


Solicitarea la torsiune a cotului: 


M, = > dell + 5) = - 4 715(5,8 + 2,35) = 19 250 kgfem. 
Efortul unitar de rásucire : 


My 19250 


T, == = f jem? 
1 SEET 480 kgf/cm 

Ta =E = 19 250 = 2 
d ie 1 > S 107 keticmg, 


Solicitarea brafului la forfecare : 


3 ár 3 x 4715 — 130 kgf fm, 
2 bh 2 2,35 x 15,5 


z2x 


Tp 
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Solicitarea compusă : 


Ora = Su + 02 + 0, = 315 + 156 + 24,6 = 495,6 kgf/cm? 
Tee = Yi + Tf = 480 + 130 = 610 kgf jem? 


opa = Voin + dr = 495,6: F 4 x 610 = 1 210 kgf/cm? 
Tra = 605 kgf /cm?, 


Aceste valori se încadrează în cele admisibile. 
Brațul din dreapta este solicitat în mod asemănător. 
Solicitarea fusului din stînga: 

Momentul de incovoiere (6.1.50) : 


M,= > Filo = 29600 x 5,8 = 27 800 kgf em. 


Efortul unitar de încovoiere (6.1.51): 


o; = Mt — 278% — 438 kgfcm?. 
wW 
Efortul unitar de torsiune (6.1.52) : 
= Xr 31640 290 kgf jem? 
Wp 


Solicitarea compusă : 


aa = VoF 4 = V438 + 4 x 2602 = 680 kgf/cm? 


mas 2 ona = 340 kgf jem? 


Fusul din dreapta este solicitat în mod identic. 

După cum rezultă, valorile solicitărilor calculate sînt sub limitele 
admise, în consecință arborele cotit va corespunde pentru condițiile 
de funcționare date în temă. 
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6.2. Calculul și proiectarea lagărelor de alunecare 


6.2.1. Clasificarea și domeniul de utilizare 
a lagărelor de alunecare 


Scopul pe care îl îndeplinesc lagărele este susținerea arborilor 
şi asigurarea rotației libere a acestora. După felul funcționării (al 
trecării) se disting lagăre de alunecare (lagăre cu cuzinefi) lagăre de 
rulare (lagăre cu rulmenţi) şi lagăre: combinate (lagăre cu cuzineti 
şi rulmenţi). 

Lagárele de alunecare se compun din patru elemente principale : 
corpul lagărului, fusul arborelui, cuzinetul lagărului şi pelicula de 
lubrifiaut care separă fusul de cuzinet în cursul funcționării. Exis- 
tenţa peliculei separatoare de lubrifiant este necesară pentru a împie- 
dica contactul metalic dintre fus şi cuzinet şi a reduce frecarea şi 
uzura cuzinetului şi fusului în cursul rotației. Pentru ca între supra- 
fețele de frecare ale fusului şi cuzinetului să se poată forma o peliculă 
de lubrifiant, trebuie sá existe o presiune creată sau prin ro- 
tația fusului, sau de o pompă. În primul caz, este vorba de un 
lagăr cu ungere hidrodinamică, în al doilea caz de un lagăr cu ungere 
hidrostatică. 

Condiţiile de frecare într-un lagăr de alunecare se pot urmări din 
diagrama lui Stribeck cuprinsă în lucrarea lui Findeisen [4]. Această 
diagramă (fig. 6.2.1) oglindeşte legea 
de variație a frecării în lagăr, în func- A 
tie de viteza periferică a fusului, 
sarcina pe lagăr considerîndu-se con- 
stantă. Frecarea în lagăr u scade la 
început rapid în raport cu creșterea 
vitezei fusului pînă la valoarea mi- 
uimă, apoi creşte lent proporţional 
cu creşterea vitezei. Punctul cu va- 
loarea minimă a frecárii în lagăr 
devine un punct de inflexiune, care Hais 
imparte curba in două TELE . di- Fig. 6,2,1, Curba frecării în lagăr a 
stincte: ramura din stinga delimi- lui Stribeck. 


T. dameniul unger semiuscate 
$ semilichida 
JL. domeniul ungerii lichide 
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teazá domeniul ungerii imperfecte, în care contactul dintre fus şi 
cuzinet nu este întru totul eliminat, iar ramura din dreapta domeniul 
ungerii lichide, în care separarea fusului de cuzinet este asigurată de 
pelicula de lubrifiant. Rezultă deci că la viteze periferice mici ale 
fusului nu se poate forma presiunea necesară în lubrifiant, pentru 
a zidica fusul şi a-l menţine într-o poziție suspendată, separată de 
cuzinet. Pe măsură ce viteza periferică a fusului creşte, se mărește 
presiunea în lubrifiant, fusul este ridicat și separat de cuzinet, ur- 
marea fiind micşorarea frecării în lagăr. După ce însă viteza peri- 
ferică a fusului depăşeşte o anumită valoare optimă, frecarea în 
lagăr începe să crească din nou. Acest fenomen se datorește frecárii 
intramoleculare în lubrifiant, care se mărește în măsura în care 
creşte viteza periferică a fusului şi cu aceasta viteza de deplasare a 
moleculelor de lubrifiant între ele. 

Pelicula de lubrifiant dintre fus si cuzinet se poate forma datorită 
jocului care există între ele. În urma mişcării de rotaţie a fusului 
se produce o împănare a lubrifiantului în felul arătat în fig. 6.2.2. 
În fig. 6.2.2, a este reprezentat fusul în repaus, iar în fig. 6.2.2, b 
în rotaţie. Se observă în fig. 6.2.2, b că fusul în cursul rotirii are o 
poziţie excentrică, poziţia jocului minim fiind deplasată din plauul 
vertical în sensul rotației fusului, 

În domeniul ungerii imperfecte se deosebesc următoarele stări 
de frecare în lagăr: 


— frecare uscată, în care nu s-a putut forma stratul despărțitor de lubrifiant; în 
acest caz, între fus ai cuzinet există permanent contact metalic; această stare 
caracterizează lagărul în repaus și fără lubrifiant ; 

— frecare semiuscată, în care începe să se formeze stratul intermediar de lubrifiant ; 
există însă parțial un contact metalic între fus si cuzinet; 

— frecarea semiumedă este starea intermediară, starea de trecere la ungere umedă, 


Domeuinl ungerii umede se caracterizează prin aceea că, fusul 
alunecă pe stratul de lubrifiant format îutre acesta şi cuzinet, fre- 
carea avind loc între stratul de lubrifiant și fus pe de o parte şi 


Fig. 6.2.2. Comportarea fusului futr-un lagăr de alunecare. 
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stratul de Iubrifiant şi cuzinet pe de altă parte. În domeniul ungerii 
umede între fus şi cuzinet neexistînd contact, uzura acestor organe 
este teoretic nulă. 


La proiectarea lagărelor de alunecare se urmăreşte ca în cursul 
funcționării să se asigure ungerea umedă. Acest lucru nu se poate 
realiza în permanenţă, deoarece depinde de regimul de funcționare 
a arborelui. 


În general, se deosebesc următoarele regimuri de funcţionare a 
arborilor: 


— funcționare cu schimbarea rapidă a sensului de rotaţie, de exemplu la acfio- 
nările electrice Leonard, Ilgner etc.; 
— funcționare cu întreruperi și stafionári, cu sau fără schimbarea sensului de 
rotaţie, de exemplu la mașinile unelte sau la cutiile de viteze ale autovehiculelor ; 
— funcționare de durată lungă cu turație constantă, cum este cazul la turbine, 
motoare staționare de tot felul, ventilatoare etc, 


În primul caz, la schimbarea sensului de rotaţie, viteza periferică 
a fusului micşorîndu-se, lagărul va intra în domeniul ungerii semi- 
umede, apoi cu scăderea în continuare a vitezei pînă la zero lagărul 
va funcționa în domeniul ungerii semiuscate ` după schimbarea sen- 
sului rotației lagărul va trece, cu creşterea turafiel, de la ungerea 
semiuscată, în domeniul ungerii semiumede, iar apoi din nou în starea 
de funcționare pentru care a fost proiectat lagărul. În domeniul de 
ungere semiumedá şi semiuscatá, ungerea fiind imperfectá, se produce 
şi un contact metalic între fus şi cuzinet, adică o uzură pronunțată 
a acestor elemente. Același lucru este valabil şi pentru al doilea caz, 
la care la opriri şi la porniri repetate se produce același fenomen. 
Situaţia este mai favorabilă în cel de al treilea caz, în care lagărul 
va lucra doar rare ori în domeniul uugerii la limită. Deci, uzura fusului 
şi a cuzinetului nu va putea fi complet evitată nici în acest caz. Apli- 
cînd ungerea hidrostatică, uzura fusului și a cuzinetului va putea fi 
practic eliminată, lagărul functionind tot timpul în domeniul ungerii 
umede. 


Calculele lagărelor de alunecare sînt legate de fenomenele fizice 
care caracterizează starea lor de funcționare. 


lagărele de alunecare se folosesc într-o măsură mai mică în con- 
strucfia de mașini decît lagărele de rulare (cu rulmenţi), utilizarea 
lor rezumîndu-se la următoarele condiții de exploatare: 


— funcționare cu șocuri sau vibrații; 

— dacă în sens radial spaţiul disponibil este redus; 

— dacă se cere o funcționare deosebit de silentioasá ` 

— dacă condițiile de montaj nu permit utilizarea lagărelor cu rulmenti (de exemplu, 
la arbori cotiti) ; 
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— lagărele mari şi grele cu turatie mică, pentru care folosirea rulmentilor nu este 
economicá ; 

— funcționarea la turatii mari şi solicitări mari la care rulmenţii ar lucra doar 
o durată scurtă; 

— ducă se cere o rotaţie centrică de mare precizie la viteze mari de rotație a 
fusului. 


6.2.2. Materiale de construcție 
ale lagărelor de alunecare 


Fusul arborelui se execută din oțel de construcție în stare imbuná- 
táfitá sau călită. Suprafața activă a fusului și a alezajului se va exe- 
cuta cu deosebită grijă atît în ceea ce priveşte precizia dimensionalá 
şi de formă, cît şi rugozitatea. Precizia dimensională depinde de 
condițiile de funcționare a lagărului. Fusul şi cuzinetul lagărelor care 
lucrează în domeniul ungerii imperfecte, se pot executa în clasa a 
3-a sau a 4-a de precizie, iar fusurile lagărelor cu frecare umedă in 
clasa a 2-a sau l-a de precizie. În ceea ce priveşte precizia formei 
geometrice a fusului, aceasta trebuie să îndeplinească următoarea 
condiție : 

Umar — min 2, (6.2.1) 


2 3 


A 


în care T reprezintă cîmpul de toleranță a diametrului fusului respectiv 
al alezajului, iar dnar ŞI dpi, diametrul maxim, respectiv minim, másu- 
rate în cel puţin patru secțiuni de-a-lungul fusului respectiv al aleza- 
jului. Rugozitatea depinde în primul rînd de jocul minim în lagăr, 
a cărui mărime se determină în felul arătat în cele ce urmează. În 
tot cazul rngozitatea suprafeţei fusului va trebui să fie R, < 1,25 p. 
Cu cît viteza periferică a fusului va fi mai mare, cu atît duritatea 
suprafeței acestuia trebuie să fie mai mare si rugozitatea el mai mică. 

Cuzinetii lagărelor se execută din fontă antifricțiune, din mate- 
riale sinterizate, din bronz, din mase plastice sau din oțel. Dacă lagărui 
are de suportat şocuri, cuzinefii se căptușesc cu un strat de metal 
de antifricfiune. 

Fonta antifricfiune conform STAS 6707—63 se recomandă pentru 
lagărele de alunecare la care viteza periferică a fusului nu depășește 
1,5 m/s. 

Cuzinefii din metale sinterizate se recomandă pentru condiții de 
funcţionare ușoare (v< 1 m/s fără ungere și v< 1,5 m/s cu ungerc). 

Dacă viteza periferică a fusului este 1,5 < v < 6 m/s se va alege 
pentru executarea cuzinetului bronz de calitate. Dintre bronzurile 
standardizate se preferă pentru cuzinefi calitățile: bronz cu staniu 
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Bz 14 T STAS 197—60 sau bronz cu stanin şi zinc Bz 9 Zu T STAS 
197—60 sau, pentru presiuni specifice pînă la 150 kgf/cn*, bronz 
cn plumb Bz Sn Pb 5 STAS 1512—50. 

Cînd condiţiile de funcționare a lagărului sînt deosebit de grele, 
de exemplu viteze mari, sarcini cu șocuri şi presiuni specifice ridicate, 
cum este cazul la motoare Diesel, la turbine cu abur, la turbocom- 
presoare, la generatoare electrice mari etc. se recomandă căptușirea 
cuzinetului cu aliaje antifricfiunc. "In aceste cazuri, se recomandă 
utilizarea aliajelor de antifricfiune de calitate Y — Sn 83 STAS 202—64, 
Y Sn 80 STAS 202—64 sau Y Pb—Sn 10 STAS 202—64. În tab. 2 
al acestui standard sînt date caracteristicile tehnice ale acestor aliaje 
și recomandări pentru folosirea lor. 

Materialele plastice sînt tot mai mult folosite pentru cuzinefii 
lagărelor, de alunecare îndeosebi în unele ramuri ale industriei în 
care lagărele lucrează în mediu nmed, de exemplu la laminoare sau 
unde uleiul de ungere ar putea degrada produsul, de exemplu în 
industria hîrtiei sau în industria alimentară. Pentru lagărele cu cuzi- 
nefii din mase plastice se poate folosi drept lubrifiant apa. Cuzinefii 
din materiale plastice mai prezintă avantajul că nu corodeazá şi 
au o rezistență bună la uzură. Dezavantajul cuzinefilor din materiale 
plastice este rezistenţa relativ mică la şocuri. 


6.2.3. Calculul lagărelor cu ungere semiumedă 


Mărimea fusului este stabilită de obicei la dimensionarea arborelui, 
astiel încât calculul lagărului se rezumă, la verificarea uuei anumite 
situaţii funcționale şi constructive date a lagărului şi a fusului. 

La calculele lagărelor cu ungere semiumedă, mărimea orientativă 
pentru condițiile de funcţionare este produsul pv, adică produsul 
dintre presiunea specifică p în lagăr, a cărei valoare este dată de relaţia : 


SS pi ip e a 
EE P [kgf /cm?] (6.2.2) 
şi viteza periferică a fusului, egală cu: 
nån 
= HH l 2, 
? = 100 x a /5] E 


În aceste relaţii F este sarcina pe lagăr, în kgf, ! lungimea fusului 
în lagăr, în cm, d diametrul nominal al fusului, în cm, EL reprezintă 
raportul (lg, iar n turaţia fusului, în rot/min. 

Produsul dintre presiunea specifică în lagăr și viteza periferică 
a fusului este constant pentru anumite condiții de funcționare şi 
pentru un anumit material al cuzinetului, adică 


p'o-=R (6.2.4) 
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Tabelul 6.2.1 conține datele orientative pentru determinarea mări- 
mii produsului pv în funcție de aceste condiţii. După cum se observă 
din acest tabel mărimea lui k este determinată în primul rînd de 
materialul cuzinetului [6]. 


Tabelul 6.2.1 


Alegerea materialului pentru cuzinet 


Valori limita“ pentra 
Materialul cuzinctului Presiunea medic Viteza 
Fă periferică y Produsul 

kgf/cm} mjs pu 

Metale sinterizate fără ungere dÉ 1 6 
cu ungere 20 1,5 25 

Fontá antifricfiune STAS 6707—63 40 1,5 40 
Aliaje antifricțiune STAS 202—64 20 3,5 60 
Aliaj de zinc turnat centritugal 80 4,5 200 
Bronz STAS 197—60 Bz 14 T 100 5 300 
Bronz STAS 1512—50 Bz Sn Pb 5 150 6 600 


* Valorile limită sînt valabile pentru fusuri cálite și rectificate. Pentru fusuri din 
oţel îmbunătățit şi rectificate, valorile limită se reduc cu 30%. 


Pentru lagărele care lucrează cu ungere semiumedă se recomandă 
ca jocul în lagăr să fie: 


į = d, — dp = (0,0005 ... 0,003), (6.2.5) 


în care d, reprezintă diametrul alesajului cuzinetului, iar d; diametrul 
fusului în lagăr. Valorile către limita inferioară ale coeficienţilor se 
iau pentru lagăre mari şi grele, iar cele către limita superioară pentru 
lagăre mici gi mijlocii (pînă la d = 150 mm). 

Produsul pv reprezintă un criteriu pentru căldura care se formează 
în lagăr şi într-o măsură oarecare și pentru uzura cuzinetului. 

Verificarea situaţiei de funcționare a lagărului din punctul de 
vedere al condiţiilor de ungere se face prin determinarea turafici 7, 
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la care se stabilizează frecarea umedă. Această turație critică se calcu- 
lează cu ajutorul relației (6.2.10). Dacă turafia de funcționare n a 
lagărului este mai mică decît valoarea lui #,, lagărul lucrează în dome- 
niul ungerii semiumede, în caz contrar în domeniul ungerii umede, 


6.2.4. Calculul lagărelor cu ungere umedă 


După cum s-a mai amintit, ungerea umedă.se poate. realiza fie 
pe cale naturală, dacă viteza periferică a fusului este suficient de 
mare pentru a face posibilă formarea penei de lubrifiant între fus şi 
cuzinet, fie pe cale artificială dacă presiuuea necesară în lubrifiant 
pentru formarea stratului despărțitor se realizează cu ajutorul unei 
pompe. În primul caz, este vorba de ungere hidrodinamicá, lar în 
cel de al doilea de ungere hidrostatică. 


6.2.5. Calculul lagărelor cu 
ungere hidrodinamică 


Alegerea materialului cuzinetului se face pe baza criteriilor date 
în tab. 6.2.1. După ce s-a stabilit materialul cuzinetului se determină 
jocul în lagăr. În acest scop, se calculează în prealabil valoarea jocului 
relativ m cu ajutorul relaţiei: 


m = 0,8 x 10-53 x 4v [mm]. (6.2.6) 
Între jocul relativ m şi jocul dorit j în lagăr există relația 
= md [mm]. (6.2.7) 


În aceste relații, v reprezintă viteza periferică a fusului, tu m/s, 
iar d diametrul nominal al fusului, respectiv al alezajului, în mm. 
Cunoscînd valoarea jocului se pot stabili toleranțele pentru d, și dy. 


Urmează calculul sarcinii limită a lagărului cu formula : 
Fim => Cn Van [kgf]. (6.2.8) 


În formulă C, este un coeficient, a cărui mărime depinde de rapor- 
tul & = 7/4, de viteza periferică v a fusului si de rugozitatea supra- 
feței active a cuzinetului gi a fusului. Pentru valorile 0,5. < ¿ < 1,5, 
viteza periferică a fusului v< 10 m/s si rugozitatea suprafeței fusului 
şi a suprafeței cuzinetului R, = 1,25 um, (Rz = 6,3) se poate lua 
C = 1. Dacă suprafețele au rugozitate mai mică, de exemplu de 
0,63 um (Rz = 3,2) sau 0,32 pm (Rz = 1,6) valorile lui C, pot fi 
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1< C, < 3. Viscozitatea y a uleiului de ungere se introduce în for- 
mulă în cP. Pentru ungerea lagărelor de alunecare se recomandă 
uleiuri minerale cu viscozitatea 17 < y < 110 cP*. 

Simbolul V din formulă reprezintă volumul fusului, în dm, iar 
n turația fusului, în rot/min. 

Raportul dintre sarcina limită a lagărului Fi, şi sarcina maximă 
F pe care trebuie să o suporte lagărul va avea valoarea 


o = Fim > 2, (6.2.9) 
F 


Pentru a se afla dacă lagărul în cauză îndeplinește condiția pentru 
funcționarea cu ungere umedă va trebui calculată turafia la care 
se stabilizează frecarea umedă. Ea se obține cu ajutorul relaţiei: 


n, = a [rot/min]. (6.2.10) 
Cum 


Simbolurile din această expresie corespund cu cele din formula 
(6.2.8). 

Grosimea minimă hy a stratului de lubrifiant între fus şi cuzinet 
rezultă din relaţia 


ho = 8(1— e) [mm]. (6.2.11) 


Simbolul $ reprezintă jocul radial în lagăr, a cărui valoare se 
obține cu formula : 


ò = mr; jimm], (6.2.12) 


re fiind raza fusului. 

e — este simbolul excentricității relative a fusului în lagăr. Mári- 
mea acestuia depinde de coeficientul de încărcare Cp al lagărului, a 
cărui valoare este dată de relația: 


TOP > m2 A 
Cp = E. (6.2.13) 
1,07 quid 


În formula (6.2.13) se va introduce 1 şi dp, în cm, y, în cP, iar 
m cu valoarea calculată cu relația (6.2.6). Cunosciud valoarea coefi- 
cientului de încărcare Cp al lagărului, valoarea lui s se poate stabili 
din tab. 6.2.2 în funcție de raportul (id = Z. 


* Observație. Transformarea mărimii viscozitáfii din grade Engler (“E) în centi- 
stokes (cSt) şi din acesta în centipoise (cP) se face cu ajutorul anexelor 6.2.1 și 6.2.2. 
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Pentru a avea siguranța că pelicula de lubrifiant este suficient 
de groasă pentru a asigura buna funcționare a lagărului, va trebui 
satisfăcută condiția : 

h 
Lasel 32 6.2.14 
Ed: ( ) 
in care C, este coeficientul de siguranță a grosimii stratului de lubrifiant, 
iar H, şi H, rugozttatea medie R, conform STAS 5730—64 a supra- 
feţei active a fusului respectiv a cuzinetului. 

În vederea verificării regimului termic se va determina momentul 

de frecare al lagărului cu relaţia : 


5,35 x 1071991210 yq 


ne 


M, = [kgfcm] (6.2,15) 


În această relaţie : y este în cP ; d şi 7 în cm; n în rot/min. Valoa- 


rea lui Cy se găseşte în tab. 6.2.3 în funcție de e şi ¿/af. 
Cantitatea de căldură produsă în lagăr este: 


Q = 


Mărimea vitezei unghiulare œ este dată de relația: 


2M,w 
SS [kcal /s]. (6.2.16) 


on T” [5-1] 


30 


Suprafaţa de radiaţie S, a lagărului se determină la început prin 
aproximare şi se verifică apoi pe baza desenului de execuţie. Cunos- 
cînd suprafaţa de radiaţie a lagărului se poate calcula suprafața totală 
de radiație S cu ajutorul formulei: 


S = S, + 0,7 di [mê] (6.2.17) 


diametrul fusului d, introducîndu-se în m. 
Temperatura lagărului în cazul răcirii normale este dată de relația : 


dida £ LC). (6.2.18) 


În această formulă, K reprezintă coeficientul de transmitere a 
căldurii de la corpul lagărului la mediul exterior; în cazurile obiş- 
nuite se poate calcula cu K = 4,4 x 10-32 kcal /m?.s.grd, fo este tem- 
peratura ambiantă, în °C [2]. Dacă rezultă £, > 60°, lubrifiantul va 
trebui răcit, ceea ce implică folosirea unei instalaţii de răcire a lubri- 
fiantului în felul indicat în capitolul 7. 
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6.2.6. Calculul lagărelor cu 
ungere hidrostatică 


Lagărele cu ungere hidrodinamică prezintă inconvenientul că, la 
funcţionarea sub turafia n, la care se stabilizează ungerea hidro- 
dinamică, ele lucrează în domeniul ungerii semiumede, în care caz 
fusul si cuzinetul sînt supuse uzurii, La acele mașini la care se cere 
o rotație în permanență centrică a fusului și care funcționează cu 
dese întreruperi de funcționare, sau cu schimbări ale sensului rotației, 
uzura fusului și a cuzinetului va periclita buna funcționare a mașinii 
După cum s-a mai arătat, acesta este cazul la inversoarele electrice 
sau mecanice de turație, la mașinile unelte, la turbine care nu au 
regim continuu de funcționare etc. Pentru a evita uzura, vor trebui 
luate măsuri pentru menținerea continuității peliculei despártitoare 
de lubrifiant între fus şi cuzinet, ceea ce se poate obține prin crearea 
presiunii necesare în lubrifiant cu ajutorul unor pompe. Presiunea 
lubrifiantului în lagăr face ca pelicula de lubrifiant să aibă o grosime 
constantă, asigurínd fusului aceeaşi poziție în cursul rotației. În 
ceea ce priveşte capacitatea portantă a lagărului, aceasta poate varia 
într-un domeniu destul de mare, prin modificarea presiunii de aductie 
a uleiului, 

Din cele de mai sus rezultă că, pentru asigurarea ungerii hidro- 
statice, este necesar ca înaintea pornirii arborelui, acesta să fie ridicat 
de pe cuzinet de pelicula de lubrifiant. În consecință, la instalaţiile 
cu ungere hidrostatică se vor lua măsuri ca, mai întîi să pornească 
pompa de ungere si după aceea ansamblul maşinii, 

Înălțimea la care trebuie ridicat fusul de pelicula de lubrifiant 
trebuie să fie suficient de mare şi se stabileşte arbitrar. În felul acesta, 
prin alegerea grosimii minime de lubrifiant kọ, este dată și excentri- 
citatea relativă prin relația : 


as, ip A, (6.2.19) 


my 


Construcția principialá a lagărelor hidrostatice se arată în fig. 6.2.3. 
Uleiul sub presiune este introdus prin pompare centralizată în locașe 
(buzunare), de obicei patru la număr (numerotate în figură cu 7—4) 
(fig. 6.2.3, a) sau cu ajutorul unor pompe care alimentează individual 
fiecare locas (fig. 6.2.3, b si 6.2.3, c). Sistemul de alimentare indi- 
viduală a fiecărui locaș este folosit mai rar, deoarece este dificilă regla- 
rea uniformă a presiunii în fiecare locaș. În cazul alimentării centra- 
lizate a locaşelor, între conducta principală de acţiune si ramificafia 
la lagăre se intercaleazá un element de strangulare, drosel (fig. 6.2.3, b) 
sau o diafragmă (fig. 6.2.3, c). 
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Fig. 6.2.3. Deformatia fusului sub acţiunea satcinii în lagăr, 


Elementele de strangulare și diafragmele servesc la uniformizarea 
presiunii în locas. I,ocasele sînt despărțite între ele cu pereţi circulari 
de separare ` între aceştia si fus se formează pelicula portantá de 
lubrifiant. 


Mărimile caracteristice necesare pentru dimensionarea unui lagăr 
cu ungere hidrostatică sînt indicate în fig. 6.2.4. Pentru a putea 
menține continuu o peliculă de lubrifiant de o anumită grosime într-un 
locaș este necesară cantitatea de lubrifiant dată de relația : 


ZA tl 9 
di Ee [em?s] (6.2.20) 

În această expresie, B este o márime a cárei valoare se poate 
lua direct sau prin interpolare din tab. 6.2.4., F sarcina pe lagăr, în 
gf, restul notațiilor corespunde cu cele folosite anterior în formulele 
(6.2.8) si {6.2.12). 

Notînd numărul locaselor lagărului cu z se va obține debitul pe 
minut al pompei: 


Q = zm 60 fmin]. (6.2.21) 
Presiunea necesară lubrifian- 


tului la intrarea în lagăr se calcu- 
lează cu formula : 


11075 gC d : H 
do e (kgf/em2]. (6.2.22) 


În formulă y este în cP; q, 


d LÉI 3 D H A 
Tig. 6.2.4, Construcţia principialá a unui in cm Is; l lungimea totală a 
lagăr cu ungere hidrostatică. părții portante a lagărului în cm 


(pentru fig. 6.2.4, Is 2l); € 
o márime care se determiná 
cu ajutorul tab. 6.2.4. 

Arborele o dată ridicat de 
lubrifiant şi pus în poziția de 
funcționare, poate fi rotit, 
adică mașina poate fi pornită. 
Fusul în lagăr fiind de la 
bun început purtat de peli- 
cula de lubrifiant, lagărul se 
va afla în tot cursul funcţio- 
nării în domeniul ungerii ume- 
de. La oprirea maşinii se va 
avea în vedere ca pompa de 
ungere să debiteze lubrifiant 
pînă la încetarea completă a 
rotirii fusului, 

Celelate mărimi caracte- 
ristice ale lagărului se calcu- 
lează conform celor arătate 


la paragraful 6.2.5. 


6.2.7. Verificarea fusului 


Tabelul 6,2,4 
Valorile coeficienţilor B si C 


EE 

D B C 

0 24,00 18,85 
0,10 28,14 23,18 
0,20 33,75 29,00 
0,30 41,62 38,24 
0,40 53,30 52,70 
0,50 72,00 77,90 
0,60 105,10 127,50 
0,70 173,40 245,50 
0,75 237,00 343,50 
0,80 359,80 634,00 
0,85 613,00 1 258,00 
0,90 1 321,00 3 355,00 
0,91 1 615,00 4 340,00 
0,92 2 074,00 5 810,00 
0,93 2 620,00 8 040,00 
0,94 3 533,00 11 750,00 
0,95 5 040,00 18 380,00 
0,96 7 800,00 32 050,00 
0,97 13 740,00 65 300,00 
0,98 30 600,00 179 000,00 
0,99 121 200,00 348 200,00 
1,00 


Sarcina pe care trebuie sá o suporte lagărul solicită fusul la încovo- 
iere, deformîndu-l, urmarea fiind micșorarea grosimii stratului de 
lubrifiant, îndeosebi la extremitățile lagărului, după cum se observă 
în fig. 6.2.5. Se vor verifica, efortul unitar o, produs de momentul de 
incovoiere și deformația elastică f a fusului la extremitățile cuzine- 
tului. Schema de calcul se arată în fig. 6.2.5. 


Fig. 6.2.5, Mărimile caracteristice pentru dimensionarea 
lagărelor cu ungere hidrostatică, 
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Efortul unitar de încovoiere o se calculează cu ajutorul relației 


o Ze canı [kgf/orm?], (6.2.23) 
în care F este sarcina pe lagăr, în kgf; E — raportul diutre lungimea 
l şi diametrul d al fusului, E =1/d; d — diametrul fusului, în cm; 


San — efortul unitar admisibil (800 kgf/cm?). 
Deformaţia elastică a fusului datorită solicitării la încovoiere se 
poate determina cu relaţia: 


f,=2, 5% bem]. (6.2.24) 


Forţele de forfecare vor produce de asemenca o deformafie elastică 
a fusului, a cărei mărime este dată de relația: 


f.= 0,92 LG fem] (6.2.25) 


Prin urmare deformația elastică a fusului la extremitatea cuzine- 
tului va fi: 


= ft h= [255+ 0,92] [em]. (6.2.26) 


Márimea deformafiei totale a fusului va trebui să fie mai mică 
decît grosimea minimă a stratului de lubrifiant. 


6.2.8. Exemplu de calcul 


1. Se cere verificarea prin calcul a caracteristicilor unui lagăr de alunecare pentru 
următoarele condiții de funcționare: sarcina pe lagăr 1500 kgf, turaţia arborelui 
400 rot/min, diametrul nominal al fusului 100 mm, lungimea fusului 2 = 90 mm. Lagá- 
rul funcționează cu intermitență și are de suportat în cursul funcționării șocuri de 100% 
din sarcină, 


Rezolvarea : 
1. Presiunea specifică (medie) formula (6.2.2) : 


a L900 16,67 kgf fem? 
p = — == [= 16,6 CH, 
d di 10 x 9 $ 


Presiunea maximă datorită şocului : 
3 000 


Pmar = 10x9 33,3 kgf/cm. 
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2. Viteza periferică a fusului (6.2.3): 


ndn 710 x 450 


3. Produsul pu (6.2.4): 
pu = 33,3 x 2,362 78,6. 


Din datele din tab. (6.2.1) rezultă că pentru această mărime a produsului pu cuzi- 
netul va trebui executat dintr-un aliaj de zinc prin turnare centrifugá sau din bronz 
cu staniu si zinc: Bz 9 ZnT STAS 197—60. 

4. Sarcina limită a lagărului (6.2.8): 


Fiim = Cp y X V Xn = lx 30 x 0,707 x 450 = 9544 kgf 


Deoarece valoarea lui £ = tjd = 0,9 se află între 0,5 și 1,5 se poate lua C, = 1. 
Viteza periferică a lagărului fiind relativ mică este bine să se aleagă ca lubrifiant un 
ulei mineral mai viscos şi anume cu y = 30 cP, care corespunde cu un ulei industrial 


cu vîscozitatea de 4,6%E. Volumul fusului Y == AS 4 7.x D x 0,9 = 0,707 


dns, mărimile lui d și Z fiină trecute în formulă în em. 
5. Coeficientul de siguranță (6.2.9): 


E Fiim E 23% = 6,35 
F 1500 
şi la solicitarea la șocuri: 
F; 9 544 
H 
ee 
2F 3 000 


Coeficientil de siguranță c și e, corespund cu condiția pusă în inegalitatea (6.2.9). 
6. Turaţia la care sc stabileşte ungerea umedă (6.2.10): 
F 1 500 


ci ad pt a ERE 
wf 1x30 x 0,707 


= 76 rot /min. 


Turaftia criticó fiind mai mică decît turația de regii + = 450 rot fmin, funcţionarea 
lagărului cu ungere hidrodinamică este asigurată. 


7. Jocul minim în lagăr (6.2.6 şi 6.2.7): 
m = 0,8 x 107? x Yv = 0,8 x 10-24/2,36 = 0,00123 
£ j = md = 0,00123 x 100 = 0,123 mm. 
Prin urmare, cota diametrului alezajului va fi 
da = 100773 = 1000051, 
iar cea a diametrului fusului: 


d; = 99,9520, 
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În aceste condiţii, jocul minim real în lagăr va fi 0,123 mm, iar jocul maxim 0,191 mm. 


Jocul probabil va fi 0,160 mm. 
8, Coeficientul de încărcare a lagărului Cp (6.2.13) : 


102Fm: 10° x 1500 x 0,00123: 
E" 10,7muldf 1,07 x 30 x 450 x 9 x 10 


= 1 743. 


Peutru č =1//fd = 0,9 gi valoarea găsită pentru Cpse obține din tab, 6.2.2 prin 
interpolare excentricitatea relativă 
g = DH. 
9. Grosimea minimă a peliculei de ulei h, datorită excentricitátii (6.2.12 şi 6.2,11) : 
Jocul radial: 3 = mr = 0,00123 x 50 = 0,062 mm 
ha = BU — e) = 0,062 (1 — 0,7) = 0,0186 mm = 18,6 um 


10. Coeficientul de siguranță a grosimii stratului de lubrifiant (6.2.14): 


Cp ZI 

H+ H, 32432 
avînd o valoare mai mare decît 2, buna funcționare a lagărului este asigurată cu con- 
difia ca rugozitatea suprafeței alezajului cuzinetului gi a suprafeței fusului să fie 


Ra = 1,25 pm. 
11. Momentul de frecare în lagăr (6.2.15): 
AE 5,35 x 10710 x méi ` 5,35 x 10729 x 30 x 450 x 10% x 9 x 4,782 
PR 0,00123 z 


= 25,22 kgfeim = 0,2522 kgfm. 


Valoarea coeficientului Cag a fost stabilită cu ajutorul tab. 


E = lid = 09 şi e = 0,7. 
12, Cantitatea de căldură produsă în lagăr (6.2,16) ; 


2Mjo 2 X 0,2522 x 47,1 


6.2.3 în funcţie de 


9 = - = 0,0185 
3 x 427 — 3 x 427 i 
mp 7450 
o= — = —— [= 47,1 s-1 
30 30 


13. Suprafața totală de radiație (6.2.17) : 

S = Se + 0,722 = 0,20 + 0,7 :0,12 = 0,207 ml. 

Suprafața exterioară a lagărului s-a apreciat la S, = 0,15 m. 
14, Temperatura lagărului la răcire normală (6.2,18) : 

0,0185 


Q 
= t + = 20 Ale 20 H 20,4 = 40,4%C, 
ot us T 4,4 x 10-3 x 0,207 dd 


În această formulă, K reprezintă cocficientul de transmitere a căldurii de la corpul 
lagărului la mediul ambiant; se poate lua X = 4,4 x 10—3 k cal/m'- grd-s, iar tem- 


peratura ambiantă fw = 20° [2]. 
Temperatura lagărului fiind sub 60°C, uleiul nu va trebui ră it artificial. 
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S-a menţionat în enunţul exemplului că regimul de funcționare 
a lagărului este intermitent cu dese opriri. În astfel de situații, se 
pune întrebarea dacă uzura inevitabilă a cuzinetului si a fusului 
influențează sau nu buna funcționare a maşinii din care face parte 
lagărul. Dacă rotația centrică precisă a arborelui nu înfluențează 
buna funcţionare a maşinii, lagărul dimensionat în exemplu va cores- 
punde condiţiilor de funcționare. În caz contrar, va trebui evitată 
uzura, asigurîndu-se si la pornirile si opririle mașinii ungerea umedă. 
Acest. scop este îndeplinit de lagărele cu ungere hidrostatică. Pentru 
proiectarea acestor lagăre, calculele vor trebui reconsiderate. Pentru 
a evita presiuni prea mari în stratul de lubrifiant din lagăr, pe care 
trebuie să le producă pompa de ulei, în cazul lagărelor cu ungere 
hidrostaticá, va trebui mărit jocul în lagăr si va trebui ales un lubri- 
fiant cu viscozitate mare. Pentru condiţiile specificate în exemplu 
se va alege jocul în lagăr (6.2.5): 


j = dą — dp = 0,0034 = 0,3 mm, 


Prin urmare jocul radial va fi: $ = a = 0,15 mm. Deoarece con- 
form relației (6.2.12) 3 = nmir,, rezultă că: 


m = A 0.003 
7 ,003, 

Viscozitatea lubrifiantului se alege ņ =: 105 cP, ceca ce corespunde 
unui ulei mineral de 15,5%E. Grosimea minimă a stratului de lubri- 
fiant A se alege la 0,05 mm. 

Cu aceste date excentricitatea relativă va fi (6.2.19): 


c=1— == A 0,667. 


mr 0,15 


1. Sarcina limită a lagărului {6.2.8) : 
Fiim = CunVn = 1,105 x 0,628 x450 = 28 300 kgf. 


Volumul fusului în formulă: V = 0,8 x 0,25 x P- m = 0,628 dm?. 
2. Coeficientul de siguranță (6.2.9) : 
Fim 28 300 


` c= = ——— x 18,8 
F 1500 


e P lin 
2F 


Ce 


251 


3. Cantitatea de un lubrifiant pentru un locaş al lagărului pe secundă (6.2.20): 
1 Emir 1 1 500 x 1000 x 0,0032 x 5 


= — X = = x x r E 1,38 3/5, 
în pp 410-57 140 105 x 10-5 ER 


4. Debitul pompei de ulei (6.2.21): 
Q = 2q, X 60 = 4 x 1,38 x 60 = 331,2 cm? [min = 0,331 1/min. 
5. Presiunea lubrifiantului la intrarea în lagăr (6.2.22): 


ml0-5g,C _ 108 x 10-5 x 1,38 x 183 


Po = 1000 îmi 8 x 0,0033 x 25 x 1 000 


= 49 kgf/cun?, 


Valorile coeficienţilor B şi C s-au stabilit cu ajutorul tab. 6.2.4 pe baza raportului 
E = ljd = 0,8 şi excentricitatea relativă e = 0,667, găsindu-se: B <= 140 şi C = 183, 
6. Momentul de frecare în lagăr (6.2.15): 


5,35 x 10—10mmdtlCm _ 5,35 x 101% — 105 x 450 x 102 x 8 x 4,527 
My = = a E 
m 0,003 


= 30,5 kgfem = 0,305 kgfm. 


Valoarea, coeficientului Cy s-a calculat cu ajutorul tab, 6.2.3 pe baza l/d = 0,8 şi 
e = 0,687, găsindu-se Cy = 4,527. 

7. Suprafaţa totală a lagărului este ceva mai mare decit în cazul precedent, deoarece 
lungimea lagărului este 120 mm, la lungimea părţilor portante 7, adăogindu-se lungimea 
locaşului de ulei de 40 mm (v. fig. 6.2.4). Suprafaţa lagărului va fi cu circa 11% 
mai mare, deci S == 0,228 mt, 

8. Cantitatea de căldură produsă în lagăr (6.2.16): 


_2Mpo__ 2 X 0,305 X 47,1 28,7 
e e a = 0,0222 keal fs. 
73 x 427 1 281 1 281 


9. Temperature lagárului la rácirea naturalá (6.2.18) : 


Q 0,0222 0,0222 
fa = fo + =20+ 


=e e E = 20 + 22,2 = 42,2%. 
KS 4,4 x 10-30,228 0,001 


Această temperatură fiind sub 60°C uleiul nu trebuie răcit artificial, 


Verificarea ságefil fusului la marginile cuzinetului (v. fig. 6.2.5) se face cu aju- 
torul formulei (6.2.26) : 


D 33,3 x 91 ga 
[as + 0,92 AMA [2,5 -— + 0,92] = 
"3 100 000 x 10 101 


Pr 


f= za 


= 0,00038 cm = 3,8 y. 


Grosimea minimă a peliculei de ulei în prima parte a calculului fiind 4, = 18,6, 
nu se întrerupe pelicula de ulei nici în cursul gocurilor. 
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La calculul lagărului cu ungere hidrostatică, grosimea minimă a peliculei de ulei 
a fost stabilită la ža = 0,05 mm = 50 y. Dacă pentru acest caz se ia în considerare lun- 
gimea totală a fusului, inclusiv lungimea locasurilor de ulei, atunci 7 == 120. Wácind 
verificarea fusului cu aceste date rezultă: 


F 1500 
— = eree 18,75 kgf/cm? şi consideriud efectul socurilor 
x 


p = 37,5 kgf/cm; 


37,5 X 12 (2512 092) = 0,00116 11,6 u < 50 
sé SO A D ER E = 0, m = 3 < 
2100000 x 10 [29 102 + | SS SST 


6.2.9. Principii constructive la proiectarea 
lagărelor de alunecare 


Din punct de vedere constructiv lagărele de alunecare se împart 
în.lagăre individuale şi lagăre încorporate în batiul mașinii. Lagărele 
individuale prezintă avantajul că pot fi adaptate ușor la diverse 
maşini şi se pretează bine pentru normalizare și standardizare. Ele 
au însă dezavantajul că sînt mai puţiu rigide decît lagărele care fac 
corp comun cu batiul maşinii. 

În consecință, lagărele iudividuale nu vor corespunde pentru 
maşinile cu regim de funcționare greu, la care se cere o construcție 
deosebit de rigidă şi unitară cum este cazul la motoarele staționare, 
la malaxoare cu fălci etc. 

Lagărele individuale pot fi construite : cu corpul lagărului dintr-o 
singură bucată (fig. 6.2.6) sau din două bucăţi; compuse din corpul 
şi capacul lagărului (fig. 6.2.7, 6.2.8 si 6.2.9). 

T,agárele cu corpul dintr-o singură bucată se construiesc în general 
pentru dimensiuni mici şi mijlocii, cu diametrul fusului pînă la aproxi- 
mativ 60 mm, deoarece la dimensiuni mai mari, din cauza greutăţii 


Fig. 6.2.6. Lagár cu corpul dintr-o singură bucată, 
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Fig. 6.2.8. Lagár pentru sarcini grele. 


corpului, montarea lagărului este mai greoaie si mai puțin precisă. 
Forma constructivă a acestor lagăre este simplă, ceea ce prezintă 
avantaje tehnologice şi economice şi explică larga lor utilizare. 

La lagărele construite dintr-o bucată, cuzinetul, executat de ase- 
menea dintr-o bucată, se presează în corpul lagărului şi se fixează 
contra rotirii cu șurnburi (fig. 6.2.6). Cuzinetul lagărelor din două 
bucăţi este spintecat și fixat de asemenea contra rotirii în corpul 
lagărului (fig. 6.2.6). 

În fig. 6.2.8 este reprezentat un lagăr pentru sarcini grele. Cuzi- 
netul lagărului este căptușit cu aliaj antifricfiune. La baza corpului 
lagărului s-a prevăzut un bazin de ulei, din care uleiul se scurge prin 
conducta din dreapta. Busonul amplasat la partea inferioară a bazi- 
uului serveşte la curățirea acestuia de impuritáfile decantate. Cen- 
trarea corpului lagărului față de placa de bază, sau batiul pe care 
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Fig. 6.2.10. Lagár cu corpul iucorporat în batiul maşinii, 
cu cuzinet căptușit cu aliaj antifricfiune. 


so fixează, se face cu ajutorul unui ştift cilindric, amplasat în planul 
«de simetrie a lagărului. 

Folosirea lagărelor cu corpul turnat nu este uneori economică, 
îndeosebi atunci când acestea se produc ca unicate, din cauza costului 
tilicat al modelelor. În aceste cazuri, este mai convenabilă folosirea 
Înpărelor cu corpul sudat. O astfel de construcție se arată în fig. 6.2.9, 

În fig. 6.2.10 şi 6.2.11 se arată construcții tipice de lagăre încorpo- 
rute într-un organ de mașină. Cuzinetul lagărului reprezentat în 
fig. 6.2.10 este căptușit cu aliaj antifricțiune și prevăzut cu un 
umär pe care se reazemá butucul organului de mașină fixat pe arbore. 


U mărul cuzinetului este de asemenea căptușit pentru a putea suporta 
sarcina axială. 
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Tip. 6.2.11. Lagár cu 
Sect. B-B corpul încorporat în batiul 
maşinii, cu cuzinet din oțel 
căptușit cu bucgá de bronz. 
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Fig. 6.2.12, Diferite tipuri coustructive de cuzineți. 


Cuzinetul lagărului din fig. 6.2.11 este din bronz, lagărul avînd 
de suportat sarcini grele. 

O problemă deosebit de importantă la proiectarea lagărelor de 
alunecare este prevederea ungerii suficiente, pentru asigurarea canti- 
tátii necesare de lubrifiant în vederea menţinerii grosimii peliculei. 
În acest scop, în corpul lagărului se prevăd conductele necesare pentru 
aducţiunea lubrifiantului. Ungerea se poate face printr-un ungátor 
cu picurare, printr-o conductă exterioară de la un dispozitiv de ungere, 
sau de la o baie de ulei formată în partea inferioară a corpului lagă- 
rului (v. fig. 6.2.8 şi 6.2.9). La lagărul reprezentat în fig. 6.2.11, uleiul 
este transportat din baie cu ajutorul unui inel centrifugal pe cînd 
în cazul arătat în fig. 6.2.9 ungerea se face cu ajutorul unui inel 
de ungere, aşezat liber pe fus şi care în timpul funcționării este antre- 
nat de acesta, transportind cantitatea necesară de ulei la buzunarul 
de ungere a cuzinetului. 

Construcția cuzinefilor și amplasarea buzunarelor de ulei se poate 
urmări în fig. 6.2.12. Experiențele au demonstrat că, nu este indicată 
aplicarea unor canale de ungere pe suprafața activă a cuzinetului, 
deoarece aceste canale împiedică formarea presiunii necesare în peli- 
cula de ulei prin întreruperea acesteia (vezi fig. 6.2.2, c). Faţă de 
aceasta s-au dovedit foarte eficace buzunarele de ulei, executate în 


Anexa 6.2.7 
Tabel pentru transformarea gradelor Engler în Centistokes 
E? cSt Fe est E? est 
1,00 1,0 1,9 10,7 3,6 26,1 
1,05 1,4 2,0 11,8 3,8 27.7 
1,10 1,8 2,1 P? 128 4,0 29,3 
1,15 2, 2,2 13,8 4,2 30,9 
1,20 2,8 2,3 14,8 4,4 32,5 
1,25 3,3 2,4 15,7 4,6 34,1 
1,30 3,9 2,5 16,6 4,8 35,7 
1,35 4,5 2,6 17,5 5,0 37,3 
1,40 5,0 2,7 18,4 5,5 41,2 
1,45 5,6 2,8 19,3 6,0 45,1 
1,50 6,2 2,9 20,2 6,5 49,0 
1,60 7,4 3,0 21,1 7,0 52,9 
1,70 85 3,2 22,8 7,5 56,8 
1,80 9,6 3,4 24,5 8,0 60,6 


Observaţie. Pentru valori mai mari de 8° Eugler este valabilă relația : 
Li 
cSt 
c St = 7,6°E sau DË = — 
7,6 


17 — Indrumátoral tehnicianului proiectant 257 


029 BXOUY 


eS! 


DIfIdads 34040319 


asi oscar upp oppen 
EE -Zn PAZURA et ze 3 
101488] vareppajoxd gt apns Tov gdrura FEZ 9 St : Ia "el 79 "SH 


gumsasd san ad asabynos 


ans Aa g ap puo)  g-y122g 


aunisasd QNS 121 


planul diametral orizontal, de unde uleiul poate fi uşor transportat 
de către fus pentru a forma pana şi pelicula de ulei. 

Lagărele avînd cuzinefii cu jocul reglabil, pentru compensarea 
uzurii, nu se mai folosesc în construcția modernă de maşini, aceştia 
fiind înlocuiți cu lagărele cu ungere hidrostatică. 

La folosirea cuzinefilor din mase plastice va trebui avut în vedere 
ca aceștia să îmbrace jur împrejur corpul lagărului în lungul cuzine- 
tului în felul arătat în fig. 6.2.13. Degajările pentru uşurarea elimi- 
nării căldurii, care se execută în mod curent la cuzinefii metalici, 
vor trebui evitate la cuzinefii din mase plastice. 

În fig. 6.2.14 se arată construcția unui lagăr cu ungere hidro- 
statică. Uleiul sub presiune debitat de pompă este introdus într-un 
canal circular, de unde se repartizează la fiecare buzunar de ulei prin 
câte un drosel. Uleiul trecut prin locurile de ungere este captat într-un 
bazin prevăzut în corpul lagărului și transportat de aci la recipientul 
uleiului de ungere. 


Standardele principale din R.S. România care tratează problema 
lagărelor şi cuzinetelor sînt: 


— STAS 772--51. Tagáre. Bucşe. Dimensiuni.. 
— STAS 884—51. Cuzinet oscilant. Dimensiuni. 


— STAS 773—51. Inele de ungere. Dimensiuni. 
— STAS 771—51. Lagăr aşezat cu inele de ungere pentru arbori orizontali. Dimen- 
siuni, 


— STAS 7233.—65. Lagáre de alunecare. Clasificare și terminologie. 
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6.3. Proiectarea ansamblurilor cu rulmenti 


6.3.1. Formele constructive și domeniul 
de utilizare a rulmentilor 


Rulmenfii sînt organe de mașini complexe folosite în construcția 
de mașini pentru snsținerea grupelor de organe rotative. Rulmenţii 
se fabrică îu game mari de dimensiuni și de forme constructive stan- 
dardizate, din care proiectantul poate alege rulmentul cu mărimea 
şi forma constructivă potrivită condițiilor de funcționare. Formele 
constructive ale rulmentilor reprezentativi de utilizare curentă, se 
arată în fig. 6.3.1. După cum rezultă din această clasificare, se deo- 
sebesc două categorii de rulmenţi: rulmenţi cu bile şi rulmenţi cu 
role. Din punct de vedere funcțional rulmentii din cele două categorii 
se împart în rulmenţi radiali, rulmenţi radiali-axiali şi rulmenţi axiali. 

O clasificare mai minuțioasă a rulmentilor după forma construc- 
tivă este dată în STAS 1678—50. 

Fiecare tipo-dimensiune de rulment se notează cu un simbol, 
care se compune din cifre şi din litere. Însemnătatea simbolurilor 
este explicată în STAS 1679—50. În STAS 5875—58 se arată clasi- 
ficarea dimensiunilor rulmenfilor şi simbolizarea acestora, pentru 
rulmenfii radiali si radial-axiali, iar în STAS 5916—58 pentru rul- 
mentii axiali. 

În afară de aceste standarde generale au fost elaborate o serie 
de standarde, care conțin si dimensiunile standardizate pe plan inter- 
national ale rulmentilor. 

Rulmentii radiali se folosesc în general în cazul în care forțele 
produse de organele de mașini calate pe arborele sprijinit pe rulmenţi 
sînt orientate radial. Rulmenţii radiali pot însă suporta în măsură 
mai mică si forțe axiale. Capacitatea rulmentului de a suporta solici- 
tări axiale depinde de forma constructivă şi de mărimea acestuia. Dacă 
pe lîngă forțele radiale apar forțe axiale mari, astfel îucît solicitarea 
principală este cea axială, este potrivită folosirea unui lagăr compus 
dintr-un rulment radial și unul axial. Dacă solicitarea axială nu este 
cea preponderentă, se pot utiliza rulmentii radial-axiali. Lagărele cu 
rulmenfi radial-axiali necesită spațiu cu mult mai redus decît lagá- 
rele în care se combină un rulment radial cu unul axial. 

Folosirea rulmenţilor oscilanți este indicată în acele cazuri în 
care au loc deformații pronunțate prin incovoiere a arborelui san al 
platformei pe care se montează lagărele. Aceste cazuri se întîlnesc 
la transmisiile cu curele late sau la lagărele care se montează pe con- 
strucţii metalice sau pe construcții din lemn. 
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Fig. 6.3.1, Clasificarea rulmentilor. 


Rulmentii se compun în general din patru părți: inelul interior, 
inelul exterior, corpurile de rulare și colivia care le distanțează. Inelele 
şi corpurile de rulare se execută din oțel special pentru rulmenţi 
conform STAS 1456—61, iar colivia din oțel carbon, din bronz, din 
duraluminiu sau din masă plastică. Elementele constructive ale rul- 
mentilor se pot urmări în fig. 6.3.2. 


Dimensiunile caracteristice ale unui rulment sînt: 

— mărimea. diametrului alezajului, simbolul d; 

— mărimea diametrului inelului exterior, simbolul D si 
— lățimea rulmetului, simbolul B. 


Aceste dimensiuni se indică în standardele individuale a în cata- 
lvagele de rulmenţi. 


Rulmenfii se folosesc în toate ramurile industriei constructoare 
de mașini. Utilizarea lor este delimitată de condiții funcționale, şi 
economice. Condiţia funcțională principală care delimitează utili- 
zarea rulmentilor este regimul vitezei de rotaţie. Limita superioară 
a turafiei la care mai poate lucra un rulment de fabricaţie curentă, 
în condiții bune de funcționare, este indicată în cataloage sau se 


Pig. 6.3.2, Elementele componente ale rulmentilor : 


T ~ iuelul interior; 2 2 — inelul exterior; 3 -- corpurile de rulare; 
4 — livia; 3 — inctul interior; 6 — inelul superior, 
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poate calcula cu ajutorul relațiilor empirice date în tab. 6.3.1 în 
funcţie de forma constructivá a rulmentului. Executind rulmenţi 
cu bile sau rulmentil cu role cilindrice pe un singur rînd, în condiții 
deosebite de fabricaţie, limita superioară a turafiei poate fi ridicată 
pînă la de 9 ori față de valorile limită rezultate în formulele din tab. 
6.3.1 [5]. Limita inferioară a turafiei depinde de regimul funcţional, 
dacă în cursul exploatării se produc întreruperi cu opriri îndelungate, 
sau dacă rulmentul execută doar mişcări pendulare etc. 


Tabelul 6.3.1 


Limita superioară a turaţiei admisibile a rulmenfilor 


Limita superioară 


Forma constructivă a rulmentului a luraţiei 

900 000 

Rulmeuţi cu bile avînd diametrul exterior D.< 30 mm SS 
D +10 

450 000 

Rulmenfi cu bile avînd diametrul exterior D> 30 mm eer? 
Rulmenţi radiali-axiali cu bile pe un singur rînd. 450 000 
Rulmenţi cu role cilindrice D — 10 
Rulmenti radiali-axiali cu bile pe două rînduri 320 000 
Rulmenti radiali-axiali cu role conice SE 
Rulmenţi oscilanti cu role butoi pe două rînduri, seria ușoară D — 19 
Rulmenți oscilanți cu role butoi pe donă rînduri, seria mijlocie 230 000 
Rulmenti oscilanfi cu role butoi pe un singur rînd D — 10 
Se 140 000 

Rulmenti axiali cu bile na 
D-— 10 

Rulmenfi cu ace 120 000 
D — 10 


Extras din Eschmann, Hasbargen, Weigand ` Die Wiilzlagerpracis Miinchen, Olden- 
bourg, 1953, pag. 148, 


Regimul de funcționare va determina dacă este cazul să se utili- 
zeze rulmenţi cu bile sau rulmenţi cu role. Pentru condiţii de func- 
ționare lină, adică fără şocuri, se vor alege rulmenţi cu bile. Dacă 
în cursul funcționării se produc șocuri, se preferă rulmentii cu role, 
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deoarece bilele, datorită socurilor, ar putea produce amprente pe 
suprafețele de rulare (efect Brinell), care pot deveni amorse de exfo- 
liere locală sau de cavitate, distrugând în scurt timp calea de rulare, 

Delimitarea din cauze economice, a utilizării rulmenţilor are loc 
atunci cînd costul acestora nu justifică folosirea lor, iar lagărele de 
alunecare, care sînt mai ieftine îi pot înlocui. Acesta este cazul la 
lagărele arborilor, care îndeplinesc un rol funcțional de importanță 
secundară şi se rotesc cu turație mică. În astfel de condiții se preferă 
lagărele cu cuzineţi sinterizafi sau cu cuzinefi din fontă antifricfiune 
STAS 6707—63. 

Simbolizarea rulmentilor se arată în STAS 1679—50. 

Rulmenfii se execută conform celor stabilite în STAS 5115—61 
în două clase de utilizare. La alegerea unui tip de rulment va trebui 
consultat acest standard în care se specifică tipurile de rulmenţi care 
se vor utiliza cu precădere şi cele a căror utilizare este condiționată. 

Rulmenţii fabricați în R.S. România sînt împărțiți în două clase 
de utilizare, corespunzător celor stabilite în STAS 5115—61. În acest 
standard se precizează că rulmenţii din clasa de utilizare 1 se vor 
folosi cu precădere. Rulmenţii din clasa de utilizare 2 pot fi utilizaţi 
numai atunci cînd din motive bine justificate tehnic nu se pot utiliza 
rulmenfii din clasa de utilizare 1. Folosirea rulmentilor care nu fac 
parte din nici una din aceste clase de utilizare este indicată numai 
în cazuri cu totul excepționale. Folosirea acestora este condiționată 
de aprobarea Serviciului de îndrumare si control în probleme de 
rulmenţi (S.I.C.R.) de pe lîngă Fabrica Rulmentul” din Brașov. 

Rulmenţii se produc în diferite clase de precizie. 

Rulmenţii din clasa de precizie N sînt de execuţie normală si 
se pot folosi la toate mașinile a căror funcționare nu impune condiţii 
speciale în ceea ce privește precizia de rotire. Rulmenţii din această, 
clasă se folosesc în general în construcția de mașini. 

Rulmenţii din clasa de precizie R şi I vor corespunde în cazurile 
în care se cere o rotație precisă a arborelui, de exemplu la motoarele 
lectrice, la pompele centrifugale, pompele cu roți dințate etc. 

Rulmenfii din clasa de precizie P se folosesc în subansamblurile 
la care arborele trebuie să se rotească cu o precizie deosebită în ceea 
ce priveşte poziția sa centrică în lagăr, sau dacă arborele se rotește 
la turaţii ridicate (pînă la 20000 rot/min.). 

Rulmentii din clasa de precizie E se utilizează atunci cînd condițiile 
în ceea ce priveşte centricitatea rotației arborelui sînt deosebit de 
exigente, sau dacă rotația arborelui depășește 20000 rot/min, de 
exemplu, la arborii principali ai maşinilor unelte de prelucrare fină 
(strunguri de finisat, maşini de rectificat, maşini de alezat fin etc.). 
sau la brosele de rectificat interior. 
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6.3.2. Criterii pentru alegerea tipului 
și mărimii rulmentului 


Alegerea rulmentului se face pe baza condiţiilor funcționale în 
care acesta trebuie să lucreze. Condiţiile funcționale determină torma 
constructivă, adică tipul şi mărimea rulmentului. Criteriul principal 
pentru alegerea mărimii unni rulment este sarcina exterioară pe 
care acesta trebuie să o suporte. Forţele exterioare care solicită rul- 
mentul pot fi orientate radial sau axial, pot acţiona cu intensitate 
constantă sau variabilă, variația mărimii forţei solicitatoare poate 
D lentă, adică fără şocuri, sau bruscă, producînd şocuri. 

Rulmenţii vor trebui astfel aleși încît să funcționeze satisfăcător, 
pe o durată dinainte stabilită, fără să se deterioreze prin uzura căilor 
de rulare sau prin spargerea vre-unui orgau component. Determinarea 
prin calcule a mărimii rulmentului se face prin compararea forţei 
solicitatoare cu capacitatea rulmentului de a suporta această forță 
pe durata prevăzută de funcționare. Dacă forțele se exercită asupra 
unui rulment care se roteşte, mărimea de comparație pentru alegerea 
lui este capacitatea de încărcare dinamică a rulmentului, iar dacă 
forțele acționează asupra unui rulment care execută o miş- 
are de rotație pendulară sau care se roteşte cu turație mică 
(n < 33 R rot /min), sau funcționează cu stationär îndelungate, mári- 
mea de comparaţie este capacitatea de încărcare statică. 


Prin capacitate de încărcare dinamică a unui rulment se îuţelege 
acea sarcină radială, sau în cazul rulmenfilor axiali sarcină axială, 
la care durata de funcționare a rulmentului corespunde cu un milion 
de rotații. Simbolul capacității de încărcare dinamică este C, iar 
unitatea de măsură kgf. 

Prin durata de funchonare a unui rulment se înțelege intervalul 
de timp, exprimat în ore, sau în milioane de rotații, la care rezistă 
rulmentul sub o sarcină radială, respectiv axialá, într-un regim de 
funcţionare continuă cu turafia constantă, pînă la apariția primului 
semn de oboseală a căii de rulare, în formă de exfolieri sau ciupituri. 
Simbolul duratei de funcţionare exprimat în ore este L, iar a celei 
exprimate în milioane de rotații L. Relaţia dintre aceste două mărimi 
«ste dată de formula : 


List, = Dal, (6.3.1) 


Calculul duratei de funcfionare a unuí rulment prin compararea 
sarcinii pe care trebuie sá o suporte şi capacitatea de încărcare dina- 
mică include un anumit risc în ceea ce priveşte precizia determinării 
deoarece încercările de durată gi experiență practică arată că majori- 
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tatea rulmenților şi anume circa 90%, din aceștia Prezintă o durată 
de funcționare egală sau mai mare decît durata teoretică, însă 10%, 
din rulmenfi nu vor rezista pe intreaga duratá calculată. | 

Valorile recomandate pentru durata economică de funcționare a 
maşinilor reprezentative din ramura construcțiilor de maşini sint 
indicate în tab. 6.3.2. ` 

Capacitatea de încărcare statică a unui rulment corespunde unel 
sarcini exterioare radiale, respectiv axiale, care provoacă o defor- 
mafie permanentă de 0,0001 din diametrul corpului de rulare în locul 
de contact. Capacitatea de încărcare statică are simbolul Ca iar uni- 
tatea de măsură este kgf. 

Capacitatea dinamică de încărcare C si capacitatea statică de 
încărcare Ca sînt date în cataloagele producătorilor de rulmenţi şi 
în anexa II a prezentei lucrări. Es 

Capacitatea de încărcare dinamică C gi cea statică C reprezintă 
fiecare o forță orientată radial, respectiv axial. În exploatare, sarcina 
care se aplică asupra unui rulment are, de obicei, o direcție oarecare. 
Aceasta descompunindu-se într-o componentă radială și una axială, 
rezultă că rulmentii se supun în reafitate la o solicitare complexă 
radială și axialá. Pentru a se putea face o comparație cu capacitatea 
de încărcare a rulmentului care este o forță pur radială, respectiv 
pur axialá, este necesar să se înlocuiască sarcina reală printr-o sarcină 
constantă convențională care să conducă la aceeași durabilitate ca 
și sarcina reală, Această sarcină convențională se numeşte sarcină 
echivalentă Q [7]. 

Mărimea sarcinei echivalente Q a rulmenftilor radiali și radil-axiali 
cu bile solicitafi de forțe radiale și axiale constante se calculează 
cu relația : 

Q = XVF, + YF, (6.3.2) 
Tabelul 6.3.2 


Valori recomandate pentru durata economică de funcționare 


Felul maşinii Durata cconomică de funcționare — ore 
Autoturisme 500 — 1500 
Autocamioane . 1 500 — 4000 
Mașini de ridicat 3 000 — 7000 
Maşini agricole 4 000 ~- 8000 
Maşini unelte 10 000 — 12 000 
Motoare electrice 12 000 — 20 000 
Mașini de forță 20 000 — A0 000 
Mașini pentru industria minieră 40 000 — 80 000 
Maşini pentru industria chimică 60 000 — 100 000 
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în care: X. este coeficientul radial, V coeficientul de rotație, Y coe- 
ficientul axial, F, sarcina reală radială şi F, sarcina reală axialá, 
Valorile coeficienţilor X, V şi Y sînt date în tab. 6.3.3. 

Sarcina echivalentă Q pentru rulmenfii radiali cu role cilindrice, 
cu role butoi şi rulmenţi radial-axiali cu role conice se determină 
cu relația : 


Q = XF, + YF, (6.3.3) 


simbolurile avînd aceeaşi semnificație ca şi iu formula (6.3.2). 


Expresia cu ajutorul căreia se poate calcula sarcina axială echiva- 
lentă pentru rulmenfii axiali cu bile şi cu role este: 


Q, = XF, + YF. (6.3:4) 


În mod analog se determină şi sarcina statică echivalentă Oe 
folosind relația : 


Qa = XE, + YaF. (6.3.5) 


Valorile coeficienţilor radiali Xe si axiali Y, sînt indicate în 
tab. 6.3.3 şi corespund cu cele ale lui X şi Y. 

La stabilirea sarcinii echivalente se va lua în considerare printr-nn 
coeficient K, şi temperatura la care funcționează lagărele. Valorile 
coeficientului de temperatura K, cu care trebuie înmulțită valoarea 
sarcinii echivalente obținută cu una din formulele (6.3.2; 6.3.3; 6.3.4 
şi 6.3.5), sînt date în tabelul 6.3.4. 


La determinarea prin calcule a sarcinilor reale F, şi F, va trebui 
avut în vedere că în afara forţelor solicitatoare, produse de greutatea 
proprie a ansamblului care se roteşte, a forțelor rezultate de pe urma 
momentelor de răsucire, a forțelor produse de organele de transmisie 
(angrenaje, actionári cu lanțuri sau cu curele) etc., mai apar unele 
sarcini care nu pot îi cuprinse prin calcule, de exemplu forțele masice 
produse din cauza lipsei de echilibru a maselor în rotaţie, sau sarcini 
suplimentare care apar din cauza funcționării neunitorme sau din 
cauza 'unor erori de fabricaţie a maşinilor etc. Sarcinile suplimentare 
se iau în considerare printr-un coeficient de funcționare ce, a cărui 
valori sînt date în tab. 6.3.5. în funcție de condiţiile de funcţionare 
a mașinii din care face parte rulmentul. 

Procedeul de determinare a sarcinii echivalente arătate este valabil 
numai pentru rulmentii la care regimul de funcționare rămîne același, 
adică în cursul exploatării nu se modifică nici sarcina şi nici turafia, 
Dacă însă sarcina sau turația se schimbă în anumite intervale, atunci 
pentru calculele de durabilitate va trebui determinată y sarcină echi- 
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Tabelul 6.3.3 


Sarcina echivalentá 


eocliefentii X, Y ge V* 


| Inclul interior ; 
față de Rulmenti cu un Rulmenfi cu două rînduri de bile 
sarcină tind de bile 
Tipul UE F y F 
rulmentului se nu se -2 >s L ge He 
rotește | roteşte y r, p Fy y E ¿ee 
V v xX Y x | Y x Y 
D O Oi N N A AE 
Fa 
Co 
0,014 2,30 2,30 | 0,19 
0,028 1,99 1,99 | 0,22 
Rulmenfi 0,056 1,71 1,71 0,26 
radiali 0.084 1,55 1 |0 0,56 | 1,55 | 0,28 
en bile 971 1 | 1,2 Ee 1,45 | 0,30 
0,17 1,31 1,31 0,34 
0,28 1,15 1,15 | 0,38 
0,42 1,04 1,04 | 0,42 
0,56 1,00 1,00 | 0,44 
o Fa 
Rnlmenti 2a, Pentru acest 
radiali Co tip de rul- : 
axiali 0,014 ment se uti- 2,78 3,74 | 0,23 
cu bile 0,028 lizează ace- 2,40 3,23 | 0,26 
EN 0,056 leasi valori 2,07 2,78 | 0,30 
0,085 1 1,2 | ale lui X, Y 1 1,87 | 0,78 | 2,52 | 0,34 
0,11 si V ca gi pt. 1,75 2,36 | 0,36 
0,17 rulmeunţii ra- 1,59 2,13 | 0,40 
0,28 diali cu bile 1,39 1,87 | 0,45 
0,42 pe un singur 1,26 1,69 | 0,50 
0,56 rînd 1,21 1,63 | 0,52 
0,014 1,88 2,18 3,06 | 0,29 
0,029 1,71 1,98 2,78 | 0,32 
0,057 1,52 1,76 2,47 | 0,36 
0,086 1,41 1,63 2,29 | 0,38 
10° 0,11 1 1,2 0,46 1,34 1 1,55 | 0,75 | 2,18 | 0,40 
0,17 | 1,23 1,42 2,00 | 0,44 
0,29 1,10 1,27 1,79 | 0,49 
0,43 1,01 1,17 1,64 | 0,54 
0,57 1,00 1,16 1,63 | 0,54 
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Tabelul 6.3.3 (continuara) 


Inelul interior Rulmenti cu un i aa 
fata de tnd de bile Rulmenți cu două studuri de bile 
“Tipul F F 
raimentului se nu se ES A ze A 
zoteşte | roteşte VF VF PR 
0,015 1,47 1,65 2,39 | 0,38 
0,029 1,40 1,57 2,28 | 0,40 
0,058 1,30 1,46 2,11 | 0,43 
0,087 1,23 1,38 2,00 | 0,46 
15 0,12 1 1,2 | 0,44 | 1,19 1 1,34 | 0,72 | 1,93 | 0,47 
0,17 1,12 1,28 1,82 | 0,50 
0,29 1,02 1,14 1,66 | 0,55 
0,14 1,00 1,12 . 1,63 | 0,56 
0,58 1,00 1,12 1,63 | 0,56 
20° 1 1,2 | 0,43 | 1,00 l 1,09 | 0,70 | 1,63 | 0,57 
25° 1 1,2 | 0,41 | 0,87 1 0,92 | 0,67 | 1,41 | 0,68 
30° 1 1,2 | 0,39 | 0,76 1 0,78 | 0,63 | 1,24 | 0,90 
35° 1 1,2 | 0,37 | 0,66 1 0,66 | 0,60 | 1,07 | 0,95 
40° 1 1,2 | 0,35 | 0,57 1 0,55 | 0,57 | 0,93 | 1,14 
Rulmenfti oscilanti 1 1 0,40 | 0,4 1 0,42 | 0,65 | 0,65 | 1,5 
cu bile f cotg « cotg a cotg a| tg e 
Rulmenti cu bile 
pe un rînd demon- 
tabili 1 1 0,5 2,5 — — — — 0,2 
Rulmenfi cu role conice și 
rulmenţi oscilanfi cu role 
butoi Pe un singur rind 
— - 1 0 0,4 0,4 1,5 
cotg a| cotg a 
«+0 Pe două rînduri 
— — 1 0,45 | 0,67 | 0,67 | 1,55 
cotg e cotg «| cotg a 
Rulmenti axiali radiali cu 
unghiul de contact 
a = 45% 0,66 1 1,18 | 0,59 | 0,66 1 1,25 
a = 60* 0,92 1,90 | 0,54 | 0,92 1 2,17 
a = 75° 1,66 1 3,89 | 0,52 | 1,66 1 4,67 
Rulmenfti cu role conice şi 
rulmenţi oscilanți cu role 
butoi 
e DOUT te a 1 (1,5 tga| 0,67 | tg e 1 |1,5 tgs 


» Vezi indicațiile de la pag. 83 şi 85 din lucrarea [9] 
*% e — mărime care depinde de construcţia rulmentulnt 
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Tabelul 6.3.8 
Coeficientul de temperatură K; 


Temperatura 100 125 150 175 200 225 


de regim sub 100* 125° 150* 175* 200* 2209 250% 
K, 1 1,05 1,1 1,15 1,25 1,35 1,4 


Tabelul 6.3.5 


Valorile coeficientului de funcționare 


Cocficientul 
Felul acţionării de funcționare cp 


Mașini cu funcționare uniformă, fără şocuri, maşini electrice, 
turbocompresoare, ventilatoare etc. 1,0 —1,2 


Maşini cu piston 1,2 —1,5 


Masini cu funcţionare neuniformă, sau cu şocuri: laminoare, 
concasoare, mori cu bile etc. 1,5 —3 


Transmisii cu roți dințate, Ce 


din clasele de precizie 5,8 1,05— 1,1 
din clasele de precizie 7,8 1,1 —1,2 
din clasele de precizie 9,10 12 —14 
din clasele de precizie 11— 12 Cedies 
Transmisii cu lanțuri articulate, c, 1,3 —1,5 
Transmisii cu curele trapezoidale, cr 1,5 —2,5 
Transmisii cu curele plate din piele, din cauciuc sau textile, cp 3 —4 
Transmisii cu curele plate cu tendor, cr 1,5 —2,5 


valentă medie ponderată Q,. Mărimea acesteia se obține cu ajutorul 
relaţiei : 


3,33,-— 


Om = VA, Br o + De re e. + a BAD, (6.3.6) 


În această expresie e, «a ... a, reprezintă raportul dintre durata 
parțială de funcționare a rulmentului A, sub sarcina Q; şi durata 
totală de funcționare a rulmentului k, adică: 


(6.3.7) 
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Coeficientii 8,8283 etc. reprezintă raportul dintre regimul de funcfio- 
nare cu turatia 4, si regimul de funcționare cu turafia maximă n, 
adică ` 


B=%,B=%...p, => (6.3.8) 

| n n n 

` În formula (6.3.6) exponentul 3,33 se va folosi dacă se calculează 
rulmenfii cu role. Pentru calculul rulmenților cu bile se va lua expo- 
nentul 3. 

Dacă sarcina reală variază continuu între o valoare minimă F pin 

şi o valoare maximă F,,,, atunci sarcina echivalentă se va obține cu 
relația : 


Q => Emin tT mes A (6.3.9) 

Determinarea prin calcule a sarcinii echivalente la rulmenfii 
radiali-axiali prezintă unele particularități prin faptul că, chiar şi 
la sarcini pur radiale apar la acești rulmenţi sarcini axiale, după cum 
poate fi observat în fig. 6.3.3. La rulmenţii radial-axiali, fie că sînt 
de mărime egală, fie că sînt de mărime diferită, sarcini axiale se pot 
ivi la următoarele cazuri de asamblare: rulmenfii radial — axiali sînt 
montați faţă în față (fig. 6.3.3, a) sau spate în spate (fig. 6.3.3, b). 
În primul caz, reglarea jocului rulmentilor se face cu ajutorul unor 
piulițe (fig. 6.3.17, b), iar în cel de al doilea caz cu capacul lagărului 
(fig. 6.3.6). 

Modul de calcul al sarcinei echivalente depinde, pe de o parte de 
felul asamblării rulmenftilor, pe de altă parte de raportul F,/Y. Sche- 
mele de calcul sînt date în tab. 6.3.8. 

La proiectarea unui ansamblu cu rulmenţi prima problemă care 
trebuie rezolvată este alegerea tipului, adică a formei constructive a 


Fig. 6.3.3. Procedeele de asamblare a rulmentilor radial-axiali, 


D 
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rulmentului. Alegerea formei constructive se face pe baza a a 
de funcționare, după criteriile arătate. 

După ce tipul rulmentului a fost stabilit, urmează determinaréa 
prin calcule a mărimii rulmentului pe baza sarcinii echivalente Q, 
a duratei de funcționare L, a vitezei de rotație n a rulmentului, în 
rot/min, şi a capacităţii de încărcare C sau Cp. 

Pentru calculul mărimii rulmentului pe baza acestor date există 
două procedee : primul procedeu este adaptat de literatura de specia- 
litate din ţările de vest sí susținut de ISO (Internațional Standar- 
dising Organization — Organizaţia internațională a de standardi- 
zare), iar cel de-al doilea procedeu este folosit în U.R.S.S. şi în țările 
socialiste. Deoarece țara noastră este afiliată la ISO, se vor trata 
amândouă procedeele. Se menţionează însă că făcînd calcule cu oricare 
dintre aceste procedee rezultatele numerice obținute vor fi apropiate 
între ele. 

La primul procedeu de calcul se compară sarcina echivalentă cu 
capacitatea de încărcare a rulmentului. La calcularea mărimii rulmen- 
filor cu regim de funcţionare dinamic, compararea matematică se 
face între sarcina dinamică echivalentă Q (formula 6.3.2 sau 6.3.3 
sau 6.3.4) si capacitatea dinamică de încărcare C. În cazul unui regim 
de funcționare cu caracter static, compararea matematică se face 
între sarcina statică echivalentă Q, (formula 6.3.5) şi capacitatea 
statică de încărcare Ca. 

Relația dintre sarcina dinamică echivalentă Q şi capacitatea dina- 
mică de încărcare C este dată de expresia: 


= 20. (6.3.10) 


În această relație, fp este factorul de durabilitate, iar f, factorul 
de turație. Valorile factorilor fp şi f, sînt date în tab. 6.3.6 şi 6.3.7. 

După ce s-a obținut capacitatea dinamică de încărcare C, în catalo- 
gul de rulmenţi, la datele tipului de rulment stabilit în prealabil, se 
vor găsi, în dreptul valorii lui C, dimensiunile căutate ale rulmen- 
tului, 

În mod similar se calculează valoarea capacității statice Co a 
rulmentului. Verificarea capacității statice de încărcare a rulmentilor 
se impune îndeosebi în cazul regimului de funcționare cu dese între- 
ruperi, cum este cazul la mașinile unelte, benzi de transport, utilajele 
fabricilor de zahăr etc. 

La cel de al doilea procedeu, folosit în U.R.S.S., calculele se fac 
cu ajutorul următoarei relaţii : 


C, == Q(nh)s. (6.3.11) 
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Tabell 6.3.6 


Valurile factorilor de durată fp 


100 | 0,585] 460 0,973 1800 1,535 7 200 2,43 31 000 3,96 
105 | 0,595| 470 0,980 1850 1,545 7400 | 2,46 32 000 4,00 
110 | 0,604] 480 0,987 1910 1,560 7 600 2,48 33 000 4,04 
115 | 0,613] 490 0,994 1950 1,575 7 800 2,50 | 34000 4,08 
120 | 0,6221 500 1,000 2000 1,590 |- 8000 2,52 35 000 4,12 
125 | 0,631 8 200 2,54 36 000 4,16 
130 | 0,639] 520 1,915 2100 1,615 8 400 2,56 37 000 4,20 
135 | 0,647| 540 1,025 2200 1,640 8600 | 2,58 38 000 4,24 
140 | 0,654] 560 1,040 . 2300 1,665 8800 | 2,60 39 000 4,27 
145 | 0,662] 580 1,050 2400 1,690 9 000 2,62 40 000 4,31 
. 150 | 0,670] 600 1,065 2500 1,710 9 200 2,64 ¡ 

620 1,075 2600 1,730 9 400 2,66 41 000 4,35 
155 | 0,677] 640 1,085 2700 1,755 9 600 2,68 42 000 4,38 
160 | 0,684] 660 1,100 2800 1,775 9 800 2,70 43 000 4,42 
163 | 0,691] 680 1,110 2900 1,795 | 10000 2,71 44 000 4,45 
170 | 0,698] 700 1,120 3000 1,815 45 000 4,48 
175 | 0,705 10 500 2,76 46 000 4,51 
180 | 0,712| 720 1,130 3100 1,835 | 11 000 2,86 47 000 4,55 
185 | 0,718] 740 1,140 3200 1,855 | 11 500 2,85 48 000 4,58 
190 | 0,724| 760 1,150 3300 1,875 | 12000 2.89 49 000 4,61 
195 | 0,731| 780 1,160 3400 1,895 | 12500 2,93 50 000 4,64 
200 | 0,737| 800 1,170 3500 1,910 | 13000 2,96 

820 1,180 3600 1,930 | 13500 | 3,00 52 000 4,70 
210 | 0,749} 840 1,190 3700 1,950 | 14000 | 3,04 54 000 4,76 


220 | 0,761| 860 1,200 3800 1,965 | 14500 | 3,07 56 000 4,82 
230 | 0,772| 880 1,205 3900 1,985 | 15000 3,11 58 000 4,88 


240 | 0,783] 900 1,215 4000 2,000 60 000 4,94 
230 | 0,794] 920 1,225 15 500 3,14 62 000 4,99 
260 | 0,804| 940 1,235 4100 2,02 16 000 3,18 64 000 5,04 
270 | 0,814] 960 1,245 4200 2,03 16 500 3,21 66 000 5,09 
280 | 0,824| 980 1,250 4300 2,05 17 000 3,24 68 000 5,14 
290 | 0,834| 1000 1,260 4400 2,07 17 500 3,27 70 000 5,19 
300 | 0,843 4500 2,08 18 000 3,30 

1050 1,280 4600 2,10 18 500 3,33 72 000 5,24 
310 | 0,852] 1100 1,300 4700 :2,11 19 000 3,36 74 000 5,29 


320 | 0,861] 1150 1,320 4800 2,13 | 19500 | 3,39 76 000 5,34 
330 | 0,870| 1200 1,340 4900 2,14 | 20000 | 3,42 78 000 5,38 


340 | 0,879] 1250 1,360 5000 2,15 80 000 5,43 
350 | 0,888] 1300 1,375 21 000 3,148 82 000 5,48 
360 | 0,896] 1350 1,395 5200 2,18 22 000 3,53 84 000 3,52 
370 | 0,905] 1400 1,410 5400 2,21 23000 | 3,58 86 000 5,56 
380 | 0,913] 1450 1,425 5600 2,24 24 000 | 3,63 88 000 5,60 
390 | 0,921| 1500 1,445 5800 2,27 25000 | 3,68 90 000 3,65 
400 | 0,928 6000 2,29 26 000 | 3,73 92 000 5,69 


1550 1,460 6200 2,32 27 000 | 3,78 | 94000 5,73 
410 | 0,936] 1600 1,475 6400 2,34 28000 | 3,82 96 000 5,77 
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L 

se fp 
420 | 0,944 
430 | 0,951 
440 | 0,959 
450 | 0,966 


La, 


1650 
1700 
1750 


fp 


1,490 
1,505 
1,520 


JTíxtras din Iischmann, 


R. Oldenbonrg, 1953. 


| 


L 

Bla fp 
6600 2,37 
6800 2,39 
7000 2,41 


Lr 
ore 


29 000 
30 000 


Tabelul 6.3.6. (continuare) 


L 
Íp | e | 
3,87 98 000 
3,91 | 100 000 


5,81 
5,85 


Hasbargen, Weigand: Die Walzlagerpraxis, Miinchen, 


Valorile factorului de turație fy 


Tabelul 6.3.7. 


rot já Su rot WÉI În rot imin fn rot/min La rot jimin În Seat fn 
10 1,494 | 52 |0,863| 260 | 0,504 | 1030] 0,317 | 5200 į 0,186 | 26 000 | 0,109 
10,5 |1,470| 54 /0,851] 270 [0,498| 1100|0,312 | 5400| 0,183 | 27 000 | 0,107 
11 1,447 | 56 [0,841 | 280 | 0,492 1 150 | 0,307 | 5600| 0,181 | 28000 | 0,106 
11,5 (1,426| 58 [0,831 | 290 | 0,487 | 1200| 0,303 | 5800] 0,179 | 29 000; 0,105 
12 1,405| 60 |0,822 | 300 | 0,481 | 1250] 0,299 | 6000 | 0,177 | 30 000 | 0,104 
12,5 | 1,387] 62 |0,813| 310 | 0,476 | 1300| 0,295 | 6200| 0,175 | 31 000| 0,103 
13 1,369 | 64 [0,805 | 320 | 0,471 | 1350/0,291 | 6400] 0,173 | 32000/0,101 
13,5 |1,351| 66 |0,797| 330 | 0,166] 1400|0,288 | 6 600| 0,172 | 33 000 | 0,100 
14 1,335 | 68 10,788| 340 | 0,461 | 1450] 0,284 | 6800] 0,170 | 34 000 | 0,0994 
14,5 | 1,320 | 70 10,781 | 350 | 0,457 | 15001 0,281 | 7000] 0,168 | 35 000 | 0,0984 
15 1,305 | 72 (40,774 | 360 | 0,453 | 1550| 0,278 | 7200 | 0,167 | 36 000 | 0,0975 
15,5 |1,291 | 74 [0,767 | 370 10,448 | 1600| 0,275 | 7 400 0,165 | 37 000 | 0,0966 
16 1,277 | 76 0,760] 380 | 0,444 | 1650| 0,272 | 7600 | 0,164 | 38 000 | 0,0958 
16,5 |1,264| 78 /0,753| 390 | 0,441 | 1700 | 0,270 | 7 800 0,162 39 000 | 0,0949 
17 1,252 | 80 [0,747| 400 | 0,437 | 1750 | 0,267 | 8000 | 0,161 | 40 000 [0,0941 
17,5 | 1,240 | 82 |0,741| 410 ¡0,433 | 1800| 0,265 | 8200| 0,160 | 41 000 | 0,0933 


Tabelul 6.3.7 (continuare) 


rot/min În 
18 1,228 
18,5 11,217 
19 1,206 
19,5 |1,196 
20 1,186 
21 1,186 
22 1,148 
23 1,132 
24 1,116 
25 1,100 
26 11,086 
27 1,073 
28 1,060 
29 1,048 
30 1,036 
31 1,025 
32 1,014 
33 1,003 
34 0,994 
35 0,984 
36 0,975 
37 0,966 
38 0,958 
39 0,949 
40 0,941 
41 0,933 
42 0,926 
43 0,919 
44 0,912 
45 0,905 
46 0,898 
47 0,892 
48 0,885 
49 0,880 
50 0,874 
Extras 


94 
96 


98 
100 


105 
110 
115 
120 
125 
130 
135 
140 
145 
150 
155 
160 
165 
170 
175 
180 
185 
190 
195 
200 


210 
220 
230 
240 
250 


din Eschmann, 
R. Oldenbourg, 1953. 


Ja 


0,735 
0,729 
0,724 
0,718 
0,713 
0,708 
0,703 


0,698 
0,693 


0,682 
0,672 
0,662 
0,652 
0,644 
0,635 
0,627 
0,620 
0,613 
0,606 
0,599 
0,593 
0,586 
0,581 
0,575 
0,570 
0,565 
0,560 
0,555 
0,550 


0,541 
0,533 
0,525 
0,518 
0,511 


a 
rot/min 


426 
430 
440 
450 
460 
470 
480 


490 
500 


520 
540 
560 
580 
600 
620 
640 
666 
680 
700 
720 
740 
760 
780 
800 
820 
840 
860 
880 
900 
920 
940 
960 
980 
1000 


Hasbergen, 


În 


0,430 
0,426 
0,423 
0,420 
0,417 
0,414 
0,411 


0,408 
0,406 


0,400 
0,395 
0,390 
0,386 
0,382 
0,378 
0,374 
0,370 
0,366 
0,363 
0,359 
0,356 
0,353 
0,350 
0,347 
0,344 
0,341 
0,339 
0,336 
0,333 
0,331 
0,329 
0,326 
0,324 
0,322 
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H 
rot/min 


1850 
1906 
1950 
2 000 


2 100 
2 200 


2 300 
2 400 
2 $00 
2 600 
2700 
2 800 
2 900 
3 000 
3100 
3 200 
3 300 
3 400 
3 500 
3 600 
3700 
3800 
3 900 
4 000 
4 100 
4 200 
4 300 
4 400 
4 500 
4 600 
4 700 
4 800 
4 900 
5 090 


În 


n 
rot/min 


8 400 
8 600 
8 800 
9 000 
9 200 
9 400 
9 600 


9 800 
10 000 


10 500 
11 000 
11 500 
12 000 
12 500 
13 000 
13 500 
14 000 
14 500 
15 000 
15 500 
16 000 
16 500 
17 000 
17 500 
18 000 
18 500 
19 000 
19 500 
20 000 


21 000 


22 000 
23 000 
24 000 
25 000 


În 


0,158 
0,157 
0,156 
0,155 
0,154 
0,153 
0,152 
0,150 
0,149 


0,147 
0,145 
0,143 
0,141 
0,139 
0,137 
0,135 
0,134 
0,132 
0,131 
0,129 
0,128 
0,126 
0,125 
0,124 
0,123 
0,122 
0,121 
0,120 
0,119 


0,117 
0,115 
0,113 
0,112 
0,110 


Li 
rot/min 


42 000 
43 000 
44 000 
45 000 
46 000 
47 000 
48 000 


49 000 
50 000 


În 


Weigand: Die Wălzlagerprais, München, 


Tabelul 6.3.4 


Seheme pentru calculul sarcinilor echiralente la rulmenţi radiali-axiali 


Observaţii. 


E 3 Condiţii Sarcina axială Sarclul echivalente 
1 Fr > Pa Far 0,5 Bo Q1 = Pot 
Y; Yi Yi 
Fa Bn 
Y Ya 
2 Fan = Fa tr A On=ăuFrn+ YuFani 


Fr Far 


Y: Yu | 


A SH 


Fa Eat 
a ee Fa 
Yr Vo 
6 
r F 
As05 E Fett 
Y Yu 


A = forța azială exterioară 
Farr = forja axială interioară 


Qi = XP + Yi Fa 


On = Fm 


Or =XiP 1 + YiFar 


On = Fett 
0,5 Fur 
= = F 
Y, Qr ʻI 
= Fa — A (uo mat Y sn 


F, 
Coeficienți X şi Y se iau pentru y > e din tab, 6.3.3. 


y 
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În această formulă, C, este coeficientul capacităţii de încărcare 
o mărime adimensională, ale cărei valori sînt date în cataloagele fabri- 
Cor sovietice de rulmenţi si în catalogul M.I.C.M.; n este 
turafia, în rot/min, si k durata dorită de funcţionare, în ore. Valorile 
pentru (bim sînt date în tab. 6.3.9. 


6.3.3. Exemple de calcul 


1. Arborele unui reductor de turaţii, cuplat direct cu un motor electric, transmite 
cu un angrenaj cilindric cu dinți drepţi, executat în clasa a 8-a de precizie, o putere 
N = 6 CP. Arborele se roteşte cu n = 1000 rot/min, funcționarea este lină, deci fără 
șocuri. Distanţa dintre axe este normală, adică ¿xx 10 d, intelegindu-se prin d diametrul 
maxim al arborelui. Durata cerută de funcţionare Ly, = 20000 b. Temperatura de 
funcţionare a angrenajului este normală, adică ¿f << 100°C. Forțele solicitatoare sînt 
arătate în fig. 6.3.4. 


Rezolvarea. 


Alegerea formei constructive a vulmențilov. Funcționarea fiind lină, adică fără şocuri, 
şi dantura angrenajului dreaptă, deci fără să se producă forţe axiale, se aleg rulmentii 
radiali cu bile pe un singur rînd. 

Momentul de torsiune 


71 620 - N 71620 x 6 
M = —— = ~ [= 430 kgicm. 


Raza cercului de divizare (sau de rulare) a danturii roții dințate este: R, = 35 mm. 
Forţa tangentialá F; (fig. 6.3.4) are valoarea 


Pr 


Fig. 6.3.4. Solicitárile rulmentilor într-un ansamblu cu roți din- 
fate cilindrice cu dinţi drepți. 
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Forţa normală Fi: 


Fa = F; tg a = 123 x 0,36397 = 44,8 kt, 


Apăsarea pe dinte F = Va + F: =V 1232 <+ 44,82 == 130 kgf, 

Forţa rezultantă F solicită arborele, iar forța EH tepreziută sarcina pe un lagăr, 
avînd în vedere poziția simetrică a lagărelor față de planul în care activează forța F. 

Pe baza condițiilor funcționale rezultă din tab. 6.3.5 că cp = 1,1 şi c, = 1,2, încît 
factorul funcțional va fi: c = 1,1 x 1,2 = 1,32 

Sarcina radială reală: 

e F 130 

Per zm ee = 86 kgf. 


Sarcina dinamică echivalentă (formula 6.3.2): 
Q = XVF, + YE¿=1x 1 x 86 = 86 kgf. 


Valoarea lui V este egală cu 1 deoarece se roteşte inelul interior. 

Valoarea coeficientului X a fost luată diu tab. 6.3.3. 

Pentru turafia n = 1 000 rot/min şi durata de funcționare, Ly = 20 000 h se obțin 
din tab. 6.3.6 şi 6.3.7; factorul de turație f, = 0,322 şi factorul de durată fp= 3,42. 

Capacitatea de încărcare (formula 6.3.10): 


3,42 
C = loz ~=- 86 = 913 kgf. 
Sei 0,322 i 


În anexa II se va găsi valoarea cea mai apropiată de cea obţinută prin calcul pentru 
următorii rulmenţi radiali cu bile pe un singur rînd: 

— tip 204 cu dimensiunile 20 x 47 x 14 avînd C = 1:000 kgf si 

— tip 303 cu dimensiunile 17 x 47 x 14 avînd C = 1060 kgf. 

Yăcînd calculele cu metoda sovietică se va obține cu formula (6.3.11): 


C, = Q oh? = 88 x 155 = 13 350. 


Valoarea pentru cxpresia (ma) a fost luată pentru a = 1 000 rot/min si h = Lg = 
= 20 000 D din tab. 6.3.9. 

Datele din anexa II arată că valoarea cea mai apropiată de cea calculată este 
€, = 15 000 pentru care corespunde rulmentul de tip 204, respectiv pentru C, = 13 500 
corespunde rulmentul de tip 302. 

Din cele două procedee de calcul preferindu-se primul, vor trebui aleşi sau rul- 
mentii de tip 204 sau cei de tipul 303. Alegerea se face iusá și în funcție de diametrul 
fusului pe care se montează rulmentii si a cărui mărime a fost stabilită pe conside- 
rente de rezistenţa materialelor şi pe considerente constructive. În cazul de față, aceste 
considerente fac necesară alegerea unor rulmenţi mai mari. 

2. Presupunind că angrenajul descris în exemplul 1 are dantura înclinată cu fi = 30%, 
restul condițiilor de funcționare ráminind aceleaşi, se cere stabilirea formei construetive 
şi a mărimii rulmenfilor, corespunzători condițiilor fúnctionale schimbate diu cauza 
înclinării danturii. 

În fig. 6.3.5, este redat aczst caz. 

Rezolvarea ` 

Alegerea formei constructive a rulmentilor. Avind în vedere că din cauza înclinației 
danturii vor apare sarcini axiale, funcționarea fiind insá fără şocuri, se vor alege rul- 
menfi radial-axiali cu două rinduri de bile. 
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Fig. 6.3.5, Solicitárile rulmentilor într-un ansamblu cu roți dințate ci- 
lindrice cu dinţi înclinați. 


Pentru simplificarea calculelor se presupune că raza cercului de rulare este 
R, = 35 mm, adică forța tangenţială va fi 123 kgf. Forţa axială rezultă din relația 
(fig. 6.3.5) de mai jos „unde factorul funcțional e conform tabelului 6.3.5 este c = cp x 
x c, = 1,32. 
Fa = e Fi tg 3 = 1,92 x 123 x 0,57735 = 94 kgf. 
Forţa normală F: 


tg a 0,36397 A 
F, = F, ——— = 123 ———— = 51,6 kgf. 
cos B 0,86603 


Torța radială rezultantă F: 


Sarcina radială reală pe fiecare lagăr: 
E 0198 A 
Fan = S = 1,32 e E 88 ker, 
Sarcina axială Fa = 94 kgf va fi suportată de lagărul 1 (fig. 6.3.4) împreună en 
sarcina radială Fa- Lagărul 2 va fi solicitat numai de sarcina radială F,, = 88 kgf. 
Sarcina dinamică echivalentă, Pentru a putea determina valorile coeficienţilor X 
gi Y vor trebui făcute unele aprecieri. Se presupune că raportul: Fa/C, va fi mai mare 
decit valoarea lni e. Raportul Fa/C se apreciază la 0,058, astfel încât e == 0,43 (tab. 
6.3.3). Cu aceste mărimi rezultă din tab. 6.3.3 că X = 0,72 şi Y = 2,11 (pentru a = 15”, 
Cu aceste date se poate stabili valoarea lui Q (6.3.2) 


Q = XVF, + YF, = 0,72 x 1 x 88 -+ 2,11 x 94 = 63,4 + 198,6 = 262 kgf. 
Capacitatea dinamică de încărcare 
Jo 3,42 


C = — X e 
fa e 0,322 


x 262 = 2780 kgf. 
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Dintre rulmentil radial-axziali cu bile indicaţi în catalogul de rulmenţi, se va alege 
rulmentul radial-axial cu bile pe două rînduri tipul 3056207 avînd dimensiunile 35 x 
Xx 72 x 27 mm şi C = 3 400 kgf. Capacitatea de încărcare statică a acestui rulment 
fiind C, = 2 800 kgf, se poate verifica dacă raportul F ¿[Cy a fost bine apreciat; 

F 
— = m = 0,034. 
C 2 
deci puțin sub valoarea apreciată de 0,058, astfel încît aprecierea făcută se poate con- 
sidera ca fiind bună, valoarea lui e fiind influențată in măsură neglijabilă, 

În caz contrar, calculele vor trebui repetate pînă ce între raportul valorilor F4/C 
și e va fi o concordanță acceptabilă. 

Deoarece rulmentul 3056207 este în măsură să suporte întreaga sarcină axială F, 
precum şi cota patte din sarcina radială F, celalt lagăr al arborelui va fi solicitat numai 


de sarcina radială, de Pa, Prin urmare, pentru acest lagăr se alege un rulment radial 
cu bile pe un singur rînd de tipul 206. 


3. Un mecanism de transmisie functioneazá în următoarele condiţii de exploatare : 
Em = 2500 h la turatia arborelui nu = 2000 rot/min, Laa = 1 500 h la turafia na = 
= 1075 rot/min şi Las = 1000 h la tutafla » = 640 rot/min. Sarcinile radiale pe 
fiecare lagăr sînt: F, = 80 kgf, Fa = 180 kgf și Fa = 290 kgf. Temperatura normală, 
de funcționare a rulmentilor este ty < 100% deci K; = 1 (tab. 6.3.4). Condiţiile de 
funcționare sint grele, cu şocuri și opriri dese. Distanța între axe este scurtă, deci defor- 
maţiile arborelui datorită momentului de încovoiere sînt neglijabile. 


Alegerea formei constructive a rulmenfilor. Condiţiile de funcționare fiind grele, cu 
șocuri şi cu dese opriri, se impun rulmenţi cu role. Deşi în cazul de față nu există 
sarcini axiale exterioare, se vor alege totuşi rulmenţi radial-aziali cu role conice, pentru 
a se obține un sistem rigid de lagăre, 


Sarcina radială echivalentă medie. Înainte de a se calcula sarcina echivalentă medie 
se vor determina cu ajutorul formulei (6.3.4) sarcinile echivalente parțiale Q,, Qa şi Qa- 

Coeficientul de funcţionare e rezultă din tab. 6.3.5, ținind seama de următoarele 
considerente : 

— maşină cu funcţionare neuniformă cu şocuri : cp = 2; 
— transmisie cu angrenaj în clasa 8-a de precizie: c, = 1, 2 şi C= 06, = 2 X 1,2 
= 2,4. 


Sarcinile parțiale reale sînt deci următoarele : 


Fu =cF,=24x 80 = 192 kgf; 
En = vc 2,4 X 180 = 422 kgf; 
F,a = cF, = 2,4 X 290 = 696 kgf. 


Pentru calculul sarcinilor parțiale echivalente este necesar sá se stabilească în prca- 
labil sarciuile axiale parțiale, cu ajutorul relației (6.3.5) și a tabelului 6.3.3. 


A 0,5 x Fn 0,5 x 192 eier 
Ke Y  — 04cotg169 ` 


0,5 x 422 
TE = = 150 kgf 
0,4 cotg 16° 


F A, 213 kgf 
% 0,4 cotg 16” E Sr 


Pas = 
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Coeficientul V = 1 deoarece se roteşte inclul interior al rulmentului. Mărimea 
coeficientului Y rezultă din tab. 6.3.3. În acest tabel se găsește pentru condiția 
FalVr, > e: X= 0,4 gi Y = 0,4 ctg e = 0,4 cotg 16° = 1,4. Deoarece se consideră, 
Sarcina radială egală pe amîndouă lagărele F,y = Pat, sarcina echivalentă a rulmene 
tului pentru lagărul T și IT (fig. 6.3.3. b) este: 


0,5 Pr 
Ou = XF + 5 — = 0,4 x 192 + 68 = 144,3 kgf 
0,4 cotg o 
Qu = Enu = 192 kgf 
Qar = 0,4 x 422 + 150 = 318 kgf 
Qarr = Rue = 422 kgi 
Qr = 896 kgf. 


Deoarece dintre sarcinile echivalente parțiale cele pentru lagărul II sînt mai mari 
calculele se vor face pentru. acesta, 

Pentru a putea folosi formula (6.3.6) se vor stahili în prealabil valorile pentru 
gu, Ga, ŞI ay precum şi pentru f,, Ba și fa. Conform relațiilor (6.3.7 şi 6.3.8) : 


rr 2500 7 Lya 1500 ` Lrs 1000 

a = "Ee = 087 a 77 = =0383 şi dy = 7 = e em 0,2 
La 5 000 E» 5 000 Lp 5000 
EN 2 000 Ma 1075. Ma 640 

Bi = = = |; Bg ro =0,54 şi Ba = —— =0,32 
D 2 000 n 2 000 n 2 000 


Introducind aceste valori în formula (6.3.6) se obține sarcina echivalentă medie: 


dä A 
Qm = V0.5 x 1x192%% + 0,3 x 0,54 x 422% 4 0,2 x 0,32 x 696% = 350 kgf. 


Capacitatea dinamică de încărcare. Pentru durata totală de funcţionare a mecanis- 
mului L = 5000 h se obţine din tab. 6.3.6. fp = 2,15. Pentru calculul capacității dina- 
mice de încărcare se recomandă să se folosească turația parțială cea mai ridicată, în 
cazul de față n, = 2 000 rot/min. Pentru », = 2 000 rot/min se obţine din tab. 6.3.7 
valoarea lui fẹ, = 0,255. Prin urmare rezultă: 


fp 2,15 S 
C= "` Da = TX 350 = 2898 kgi. 
Fa 0,255 


Pentru această valoare a capacității dinamice de încărcare în catalogul de rulmenţi 
se va găsi rulmentul cu role conice pe un singur rînd de tipul 7207 cu dimensiunile 
35 x 72 x 17 mm avind C = 3250 kgf, sau rulmentul de tip 7305 cu dimensiunile: 
25 x 62 x 17 mm, avînd C = 3 000 kgf. Dintre aceşti rulmenţi se alege acela care cores- 
punde cu diametrul fusului a cărui mărime este determinată de condiţiile de rezistența. 
materialelor. Rulmentii se vor monta pe arbore în felul arătat în fig. 6.3.6. 

Reglarea jocului rulmentului se face, în cazul reprezentat în figură, cu ajutorul 
capacului. Acesta este fixat pe carcasa lagărului cu şuruburi. În alternativa I, reglarea 
joculni se realizează numai prin strinigerea gurubnrilor de fixare, ceea ce face reglarea, 
greoaie şi imprecisă. Solutia JI permite o reglare mai precisă a jocului, are însă incon- 
venientul că folosirea piuliţei de reglare scumpește construcția și impune introducerea 
unui element de blocare a piuliţei în poziția reglată (vw. fig. 6.3.17. b). 
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Avînd lu vedere că mecanismul în cauză are un 
regim de funcționare cu opriri dese va trebui tăcută 
şi verificarea capacităţii statice de încărcare Co 
Dacă mecanismul porneşte în gol angrenajul nefiind 
supus solicitărilor funcționale la pornire, rulmentii 
aleşi vor corespunde, deoarece în timpul pauzelor au 
de suportat doar greutatea proprie a grupului de orga- 
ne rotative. Dacă însă mecanismul porneşte sub sar- 
cină, vor trebui aleși rulmenţi mai mari ai anume 
tipul 7208 sau 7306, deoarece capacitatea statică, de 
încărcare a rulmentilor 7207 și 7305 este mai mică 
decît cea necesară (Ca < 2 895 kgf) 

Îu cazul în care, din motive constructive, rul- 
ment! din lagărele I şi II nu sînt de mărime egală, 

i atunci va trebui dimeusionat şi rulmentul din lagá- 
Tig. 6.3.6. Asamblarea şi reg- rul I, în baza sarcinilor parțiale Or, Qar şi Qar. Aces- 
larea jocului la rulmenţii ra- ta este cazul, de exemplu, pentru rulmentii osiilor 
dial-axiali, de vehicule, La aceștia interesează îusă în primul 
rînd durata de funcționare L, în milioane de rotații, 

Schema de calcule va fi următoarea: 

1, Se stabilesc sarcinile reale F,, și F,g pentru fiecare rulment ; 

2, Se calculează sarcinile echivalente parțiale Or, Out, Qar Și Oe 

3. Se determină capacitatea dinamică de încărcare Cır și Cu pentru fiecare rul- 
ment; | 

4. Se verifică capacitatea, statică de încărcare Cor şi Corr; 

5. Se determină durata de funcționare Ly în h; 

6. Aplicând formula (6.3.1) se calculează valoarea lui L, în milioane de rotații. 

Folosind nomogramele date în anexele, 6.3.1 şi 6.3.2., calculele rulmentilor se simpli- 
fică şi se ușurează foarte mult, 


6.3.4. Condiţii pentru proiectarea 
ansamblurilor cu rulmenţi 


La proiectarea sau reproiectarea ansamblurilor cu rulmenţi se 
vor utiliza numai rulmenții din clasele de utilizare specificate în 
STAS 5115—61; aceşti rulmenţi fabricîndu-se în mod curent, sînt 
accesibili la termene de livrare scurte, 

Durata de funcționare dorită şi prevăzută în calculele rulmentilor 
se poate obține numai dacă se alege ajustajul potrivit al îmbinării 
rulmentului cu fusul pe care se așază și cu alezajul carcasei în care 
se montează. Tolerantele recomandate pentru arbori si fusuri, precum 
şi pentru alezajele lagărelor în vederea obținerii unor ajustaje cores- 
punzătoare, sînt indicate în STAS E 6671—62 în funcție de con- 
dițiile de exploatare a rulmentilor. i 

Pentru asigurarea unei rezemări corecte a inelelor pe umărul 
arborelui, sau pe umărul alezajului în carcasă, și pentru evitarea 
împănării inelelor pe fus, respectiv în carcasă, raza de racordare a 
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Anexa 6.3.1 


Y 


Nomograma 
pentru cofculuf rulmenlilor radiali cu bile 


Q Li L f, n 
kgf durotade  mthogne ro! [muin 
funchonore  rotajii 
ore 


Lo 
o 
Corelatia dintre L şi Lp este 
gală ce retoho 6.3.1 


Exemplu : 
Sint cunoscule + Q = 595 kgf 
Durata de fimclionare cerulă Lh = 10000 ore 
Turatia n = 1000 rot/min 


Se vnesle punctul n = 1000 rot/min cu punctul Lp = 10000 ore (areap!a 1) 
De ta punctul de intersectie de pe scara Ñ se trasează dreapia 2 prin 
punclut Q- 595 kgf, care mlersectează scara C în punctul C=5000 Aer 
Pri urmare rulmentul cu bile câulal vo trebus să aibă o covocrlate de 
încărcore Cam 5000 kgf i 


Anexa 6.3.2 


Nomograma | 
pentru calculul rulmentilor cu rote și butoiașe. 
p Q L h L fa n 
c kgf durala de milioane rolf min 
" Funclionare  Polalii 
kof in ore 
Ja = de 
800 R J d 
e Coretatia între L şi £ y este SE 


dold de relatia 6.3.f. 


150000 
ID 20°00 


Boa 
Tooo 10000 = 4 2005 
dese 50000 
10000 0o00 loco 
30000 ~~ 
15000 20000 
15 oe eo 
20000 
Doo 300 
EE 200 
J o0o 
4Qooo - 4000 100 
50aco Weg 
60000 2000 [i 
70000 1500 56 
80 000 


„Exemplu : 
Sin! cunoscute : Q > 6400 Af, 

Durola de functionare cerută Lh = 40000 are ; 

Turatia n = 400 ronn . 

Se uneste punclut n < 400 rof/mrn cu punctul Ly = 40000 ore (dreapta 1) 

De lo punctul de intersecție de pe Scara fo selraseuzó dreapta 2 ptn 
punctul d: O400AGf, care intersecteazd scara C în punctul €- 50000 kof. 
Prin urmare, rulinentel cu rofe (sau buloiose) cdulaf vo trebui să ai: 

bă o capactlote de încărcare € => 50000 kgf 


Fig. 6.3.7. Metode de fixare pe arbore a inelului interior 
al tulmentului ` 


a — ajustaj cu stringere; b — cu inel elastic; c — cu placă de fixare; 
d — cu piuliță si inel de siguranță ; e — cu bucșă de extracţie și piulifa; 
f — cu bucşă de sLringere, 


fusului şi a alezajului va trebui sá fie mai mică decit raza de rotun- 
jire a muchiilor inelului interior şi exterior al rulmentului, după 
cum se indică în STAS 6603—62. Tu acest standard se mai fac reco- 
mandări asupra formei si mărimii degajárilor şi umerilor pe fus şi 
în carcasă. 

Fixarea inelului interior pe arbore se poate realiza prin simplu 
ajustaj cu stringere (fig. 6.3.7, a), cu inel elastic (fig. 6.3.7, b), 
placă de fixare (fig. 6.3.7, c) cu piulitá şi cu inel de siguranţă (fig. 
6.3.7, d) cu bucşă de extracție şi piulitá (fig. 6.3.7, e) sau cu bucșă 
de stringere (fig. 6.3.7, f). Relativ la utilizarea acestor procedee de 
fixare se dau următoarele recomandări: 


— fig. 6.3.7, a: în cazul unor sarcini uşoare gi turatii mijlocii (pînă la 1 000 rot/min); 
— fig. 6.3.7, b; pentru sarcini şi turaţii mijlocii ;- 

fig. 6.3.7, c: dacă sarcinile sînt mari și turaţia peste 1000 rot/min; 
-- fig. 6.3.7, d 


pentru toate tipurile de rulmenţi cînd se cere o fixare deosebit de 
rigidă (sarcină variabilă, en șocuri, turafii mijlocii şi mari); 
la toate tipurile de rulmenţi cu fixare rigidă dacă prelucrarea arborelui 


nu se poate realiza în clasa de precizie necesară imbinárii directe 
pe arbore; 


fig. 6.3.7, f: dacă arborele este lung şi de acecaşi secţiune. 


tig. 6.3.7, e: 


Filetele folosite pentru fixarea rulmenţilor cu piulite sînt standar- 
dizate în STAS 3649—53. Forma și mărimea piulițelor sînt precizate 
în STAS 5816—58, iar cele ale saibelor de siguranță pentru aceste 
piulite în STAS 5815—58. 

Inelul exterior se fixează! în alezajul lagărului cu ajutorul unui 
capac în felul arătat în fig. 6.3.8. 

Utilizínd pentru susfinerea unui arbore rulmenţi radiali cu bile 
sau cu role butoi, se va avea lu vedere că unul dintre aceștia se va 
monta ca „rulment țonducător”, iar celălalt ca „rulment condus”. 
Rulmentul conducător este fixat în direcție axialá atît în carcasă 
cit şi pe fus, astfel încît imprimă arborelui o anumită poziţie bine 
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Fig. 6.3.8. Sustinerea unui tambur cu rulmenţi oscilanti, 
qe H 7 


determinată în ansamblul din care face parte, fără posibilitatea vreunei 
deplasări a arborelui în sens axial (fig. 6.3.8). Dimpotrivă inelul 
exterior al rulmentului condus are posibilitatea să se deplaseze în 
sens axial în alezajul din carcasă (fig. 6.3.8). Dacă arborele se dilată, 
datorită temperaturii de regim, rulmentul condus se poate deplasa 
în sens axial, evitindu-se astfel înțepenirea și blocarea ansamblului 
de rulmenţi. Prin posibilitatea de deplasare axialá a rulmenților 
conduși, se elimină şi eventualele erori de montare privind precizia 
de poziție a rulmenţilor în carcasa lagărelor. 

Dacă distanța dintre lagăre A este mică, adică JC 104, în care 
d reprezintă diametrul cel mai mare al arborelui, atunci rulmenfii 
se pot monta în felul arătat în fig. 6.3.9. În acest caz, unul dintre 
capace se aduce în contact cu inelul exterior al rulmentului, iar lá 
celălalt se va lăsa între capac şi inelul exterior un joc de 0,25—0,5 mm. 
În afară de aceasta, între capac și carcasa lagărului se va așeza un 
inel dintr-un material plastic. 

Uneori se cere o rigiditate deosebită a elementelor de susținere 
a arborilor, cum este cazul la angrenajele maşinilor sau la cutiile 
de viteze ale autovehiculelor etc. În astfel 
de cazuri, se recomandă folosirea rulmen- 
ților radial-axiali; se va avea însă în ve- 
dere condiția A < 104. Rulmenfii radial- 
-axiali se montează în felul arătat în fig. 
6.3.6 fără să se lase vre-un joc între capac 
şi inelul exterior. Montarea și strîngerea 
capacelor cere o atenție deosebită, în caz 
contrar s-ar putea întîmpla să se stringá 
prea mult capacele, producîndu-se sarcini y, e Mn ia 
suplimentare mari, datorită prestrîngerii ` vier radiali cind distanţa în- 
exagerate a rulmenţilor. tre arhori este mică (Axx 10 d). 


A 
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inel plastic 
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În cazul în care distanța dintre axe este mare A > l0d se reco- 
mandá folosirea rulmenfilor oscilanfí cu bile sau cu role butoi potrivit 
condițiilor de funcționare. 

O problemă deosebită la proiectare, o constituie ungerea rulmen- 
(or şi a etanşării lagărelor. 

Scopul ungerii este pe de o parte reducerea frecării dintre corpurile 
de rulare, pe de altă parte protejarea rulmentilor contra coroziunii. 

Ungerea rulmentilor se face cu uusoare consistentă conform 
STAS 562—55, respectiv STAS 1608—65, sau cu ulei mineral conforn 
STAS 389—63, STAS 751--49, STAS 871—49 sau STAS 1197—56. 

Criteriul functional pentru aplicarea ungerii cu unsoare consis- 
tentă este dat de formula: 


iia LE (6.3.12) 


pentru rulmenti cu bile şi rulmenfi cu role cilindrice și 


dn E (6.3.13) 


d 

50 
pentru rulmenţi cu role conice si cu role butoi. În aceste expresii d 
este diametrul alezajului, în mm, iar n turațiarulmentului, în rot/min. 

Dacă valoarea produsului dn este mai mare decît máririea rezul- 
tată din formula (6.3.12), respectiv (6.3.13), se impune ungerea cu 
ulei, 

In cazul ungerii cu unsoare consistentă se va umple doar 1/2 
pînă la maximum 2/3 din spațiul interior al carcasei lagărului. Umple- 
rea cu unsoare a carcasei peste această măsură are ca urmare des- 
compunerea unsorii, din cauza frămîntării ei de către corpurile de 
rulare precum si frînarea corpurilor de rulare în cursul funcționării, 
avînd drept consecință distrugerea coliviei, 

Cantitatea de unsoare introdusă în carcasă este suficientă pentru 
un interval de funcționare de 6-—7 luni. În această perioadă nu se 
completează cantitatea inițială de unsoare. După intervalul indicat, 
rulmenfii trebuie spálaji în motorină și întreaga cantitate de unsoare 
înlocuită., 

Dacă ungerea se face cu ulei prin barbotaj, nivelul uleiului să 
nu treacă peste jumătatea diametrului pe verticală al corpului interior 
de rulare (v. fig. 6.3.8). 

Se întîmplă deseori ca nivelul de ulei să nu ajungă pînă la jumá- 
tatea diametrului corpului inferior de rulare. În astfel de cazuri, 
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Fig. 6.3.10. Ungerca rulmenților cu inele de îinproşcare, 


se montează pe arbore discuri de improscare a uleiului, în felul arătat 
în fig. 6.3.10, a. La turafii mai mari (n > 2000 rot/min) ungerea 
prin barbotare ar putea fi prea abundentă; ai ar periclita buna func- 
fionare a coliviei rulmentului. Pentru evitarea acesteia se montează 
pe arbore, în apropierea rulmentului, un disc de ecranare pentru 
dozarea uleiului de ungere (fig. 6.3.10, b). Dacă rulmentul din motive 
constructive nu poate fi uns direct prin barbotare sau prin împroşcare 
se iau măsuri pentru ungerea lui indirectă. O astfel de soluție este 
reprezentată în fig. 6.38.11, a. Pinionul în cursul rotirii va arunca 
uleiul într-un mic bazin, format în interiorul carcasei, de unde uleiul 
se scurge printr-un canal de ungere la rulmentul exterior. 

Uneori este necesar a se folosi un culegător de ulei din tablă, care 
se fixează pe carcasa lagărului și alunecă pe piesa, rotativă montată 
pe arbore, culegînd uleiul și conducîndu-l în bazin, de unde se scurge 
la rulment. O astfel de construcție se arată în fig. 6.3.11, b. 

Dacă ungerea se face cu un ungător cu picurare, ungătorul se 
reglează pentru 8— 10 picături pe oră. Se menționează în mod deose- 
bit că ungerea abundentă este dăunătoare și la ungerea cu ulei, frecă- 
zile dintre corpurile de rulare şi ulei în cursul rotației producînd 
încălzirea exagerată a uleiului şi distrugerea coliviei. 

În cazul funcţionării rulmentilor la turafii mari n > 15 000 rot/min, 
se recomandă ungerea- cu ceață de ulei. 

Ungerea cu ceață necesită o instalație specială de pulverizare a 
uleiului și orientarea ceții la locul de ungere. 

Etanșarea lagărelor cu rulmenţi are drept scop împiedicarea 
pătrunderii impurităților, a umezelii şi a gazelor dăunătoare în inte- 
riorul lagărului, iar pe de altă parte, de a evita ieşirea substanţei de 
ungere din lagăr. Există două feluri de etanșări: 

— etanşare cu alunecare; 

— etanşarea fără alunecare 

Elementele de etanșare cu alunecare, folosite în tehnica modernă, 
sînt inelele de pislá şi manșoanele din cauciuc sintetic de forma celor 
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Fig. 6.3.1]. Ungerea rulmentilor prin barboture cu reci- 
Dout şi canal de ungere în carcasă. 


reprezentate în fig. 6.3.12, a şi b. Forma şi dimensiunile manşoanelor 
de etanșare pentru rulmenţi se execută pe bază de norme interne. 
Acolo unde este posibil, se vor folosi inele de etanşare din cauciuc 
pentru arbori, conform STAS 5907—58. 

Inelele de pislă şi manșoanele de etanșare se utilizează la viteze 
de rotaţie mici şi mijlocii, pînă la viteza periferică maximă a fusului 
de 3 m/s. Pentru etanșarea lagărelor care funcționează în mediu încon- 
jurător cu praf, vapori sau gaze, sau la care viteza periferică de rotație 
a fusului trece de 3 m/s, se recomandă elementele de etanșare fără 
alunecare. Acestea sînt de două feluri: cu inele labirint axiale (fig. 
6.3.12, d), sau cu inele labirint radiale (fig. 6.3.12, e). Intervalele 
dintre inelele labirint trebuie umplute cu unsoare consistentă, chiar 
şi în cazul în care ungerea rulmențţilor se face cu ulei. Dacă atmosfera 
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Tig. 6,3,12. Diferite elemente de etanșare a lagărelor cu rulmenţi: 


a — inele de pislă; d -- manson din cauciuc sintetic; e — etanșare cu canale circulare; d — clemente qe 

etansare fără alunecare cu inele labirint axiale; e - clemente de etanşare cu incle labirint radiales f — 

clungure cu {nele centrifuge asezate în canale prevăzute în carcasa lagărului; 4 — clangare cu incle 
labirint din tablă, 


ambiantă este curată şi temperatura de regim a lagărului nu depá- 
seste 70°C, în cazul ungerii cu unsoare consistentă, va fi suficientă 
ctansarea cu canale circulare (fig. 6.3.12, c). 

Jocul radial dintre elementele de etanșare este între 0,2 şi 0,5 min, 
iar jocul axial între 1 şi 2,5 mm, în funcție de mărimea diametrului 
arborelui. Dacă ungerea se face cu ulei, iar mediul înconjurător este 
ca şi cel amintit, se vor folosi inele centrifuge fixate pe arbore. Inelele 
centrifuge se aşază în canale, prevăzute în carcasa lagărului (fig. 
6.3.12, f). La fundul canalelor se vor prevedea găuri pentru scurgerea 
uleiului în baia de ulei a lagărului. La maşinile cu funcționare mai 
puţin pretențioasă, de exemplu la mașini agricole, benzi de transport, 
clevatoare etc. Dacă ungerea se face cu unsoare consistentă, pentru 
etanșare se pot prevedea inele de etanșare din tablă, care formează 
un sistem labirint (fig. 6.3.12, g). 

In cele ce urmează se vor arăta unele exemple caracteristice 
pentru folosirea rulmenfilor în construcția de maşini, 

In fig. 6.3.13 se poate vedea utilizarea rulmenfilor în construcția 
rolelor la benzile transportoare. Ia această construcție se rotesc 
inelele exterioare ale rulmenfilor împreună cu rola pe care o susțin. 
Osia pe care sînt montați rulmenţii fiind imobilă, ungerea se face cu 
usoare consistentă, introdusă în lagăr prin osie. Etansarea este 
asigurată de cîte un manşon de cauciuc, aşezat la fiecare rulment, 

„În fig. 6.3.14 este reprezentat sistemul de lagăre pentru o trans- 
misie grea. Rulmentul din stînga este rulmentul conducător, iar cel 
din dreapta rulmentul condus. Distauţa dintre axe fiind mare s-au 
utilizat rulmenţi oscilanti cu role butoi. 

Pentru susținerea rotorului motoarelor electrice se preferă combi- 
nația unui rulment cu bile pe un singur rînd şi a unui rulment cu 
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lg. 6.3.13. Utilizarea rulmenţilor în construcția rolelor pentru benzi transportoare 
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Fig. 6.3.15. Utilizarea rulmenfilor pentru susținerea rotorului motoarelor electrice. 


role cilindrice (fig. 6.3.15). Rulmentul cu bile îndeplineşte rolul rul- 
mentului conducător, iar cel cu role cilindrice pe cel al rulmentului 
condus. Rulmentul cu role cilindrice, avînd o capacitate dinamică 
de încărcare mai mare decît rulmentul cu bile, a fost aşezat în lagărul 
de pe parteá roții de curea, acest lagăr fiind mai solicitat. Ungerea 
rulmenților se face cu unsoare consistentă, iar etanșarea cu canale 
circulare. 

În fig. 6.3.16 se vede susținerea unui rotor de motor electric de 
tip greu. Pe arbore sînt montați doi rulmenţi cu role cilindrice, dintre 
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Pig. 6.3.16. Utilizarea rulmentilor pentru susținerea unuj 
rotor de motor electric de tip greu. 


care cel din dreapta este rulmentul coundus iar cel din stînga rul- 
mentul conducător. 

Rulmentul condus este mai mare decît cel conducător, lagărul 
«lin dreapta avînd de suportat o sarcină mai mare decît cel din stînga. 
Rulmentul conducător este prevăzut cu un inel de sprijin (STAS 
6288—60) pentru ghidarea rolelor în sens axial pe inelul interior, 
Pe inelul exterior rolele sînt conduse între umerii inelului. În felul 
acesta, poziţia rulmentului este fixată si în sens axial şi în consecință 
şi poziția arborelui. 

Ungerea rulmenţilor se face cu ulei. Etangarea se asigură cu o 
combinaţie de inele labirint cu canale circulare. | 

Soluţiile constructive pentru susținerea melcului și a roții melcate 
ale angrenajelor melcate se arată în fig. 6.3.17. În această figură 
se pot observa două variante: prima variantă reprezintă un mele 
cu rulmenţi radiali cu bile pentru preluarea sarcinilor radiale şi cu 
rulmenţi axiali pentru preluarea sarcinilor axiale. Rulmentii axiali 
pot prelua sarcini axiale în ambele sensuri; astfel, meicul se poate 
roti atît spre stînga cit şi spre dreapta. În cea de a doua alternativă 
lagărul din stînga conţine un rulment radial cu role cilindrice drept 
lagăr condus, iar lagărul din dreapta doi rulmenţi radial-axiali cu 
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Fig. 6.3.17. Montaj de rulmenţi pentru susținerea melcului 
angrenajelor melcate : 


a — montaje cu rulmenţi radiali cu bile pe un singur rînd si en rulmenţi 
axiali; p = montaj cu doi tuimenţi radial-axiali eu role conice şi un rul- 
ment cu role cilindrice. 


role conice montați față în faţă. Aceştia din urmă formează, consi-- 
derindu-i din punct de vedere funcțional ca o unitate, rulmentii con- 
ducători. Datorită amplasării rulmenfilor radial-axiali față în față 
aceștia vor prelua atît cota parte din sarcina radială, cât și sarcinile- 
axiale în ambele sensuri. Canalul în jurul melcului servește drept 
rezervor de ulei, avînd în vedere că melcul este amplasat deasupra 
roții melcate, ungerea nu se mai poate face prin barbotaj. 

În fig. 6.3.18 se pot vedea două soluții pentru lagărele arborilor 
principali ai strungurilor. În prima variantă (fig, 6.8.18—1) lagărul 
principal se compune dintr-un rulment cu role conice 7, care primeşte: 
sarcinile radiale şi cele axiale orientate de la stînga spre dreapta 
și un rulment axial 2 pentru susținerea forțelor de avans. Lagărul 
secundar este echipat cu un rulment cu role cilindrice, drept rulment 
condus. 

Lagărele cu rulmenţi ai arborelui din varianta 6.3,18—77 sînt 
cu mult mai rigide, Lagărul principal se compune dintr-un rulment 
radial cu role cilindrice pe două rînduri 7 şi un rulment axial cu bile- 
pe două rînduri 2 (cu dublu efect). ă 
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Fig. 6.3.18. Lagáre cu rulmenţi pentru susţinerea arborilor priucipali 
ai strungurilor: 


7. montaj cu rulment cu role conice; cu rulment axial şi un rulment cu role cilindri- 

ce; TI. montaj mai rigid cu rulment radial cu role cilindrice pe două rînduri şi un rul- 

ment axial cu bile cu dublu efect: / — rulment pentru sarcină radială; Z — rulment 
pentru sarcină axiali. 


Se observă că rulmenţii radiali cu role cilindrice pe două rînduri 
«lin lagărul principal și din cel secundar în a II variantă sînt montați 
pe o porțiune conică a arborelui. Prin strîngerea pe con cu ajutorul 
piulifelor, jocul radial al rulmentului cu role cilindrice pe două rînduri 
poate fi redus în mod convenabil, obfiníndu-se un lagăr deosebit de 
rigid. 

Lagărele care în cursul funcționării se încălzesc peste 150° C 
trebuesc răcite. Răcirea se poate face cu apă, răcind arborele în felul 
arătat în -fig. 6.3.19—a. Arborele este găurit si în gaură se trece o 
țeavă legată de conducta de apă. Din această feavá apa se scurge 
prin gaura arborelui, răcindu-l. Apa părăsește interiorul arborelui 
revársiudu-se într-un recipient si de aci într-o conductă de eliminare 
a apei calde. 

Dacă lagărele sîut expuse unei temperaturi ambiante mari, trebuie 
răcită carcasa, O astfel de soluție constructivă se arată în fig. 6.3.19, b. 
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Fig. 6.3.19, Exemple de răcire a lagărelor : 


4 — răcire cu apă a arborelui; $ — răcire cu apă a carcasei lagărului. 


Circuitul „apei de răcire în carcasă este indicat cu săgeți. Apa intră 
în carcasă pe partea de jos din stînga, şi părăseşte carcasa în partea 
de sus, din dreapta. Racordurile din stînga și din dreapta în partea 


de jos a lagărului, servesc pentru legătura cu conducta uleiului de 


ungere, care este deasemenea răcit. 
Uneori nu se poate aplica soluția din fig. 6.3.19, a. În astfel. de 


cazuri arborele se poate ráci cu ajutorul unor discuri de răcire de 


felul celor reprezentate în fig. 6.3.20, 
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6.3.20. Răcire cu aer a lagărelor cu ajutorul discurilor. 


Discurile produc o turbulenţă a aerului ambiant în cursul rotirii 
şi o bună disipare a căldurii prin radiație şi convecţie [4]. 
Standardele din R.S. România care tratează problema rulmen- 


filor sînt : 


STAS 1678--50 
STAS 1679—50 
STAS 5975—58 
STAS 5916—58 
STAS 6189—60 
STAS 6112—59 
STAS 3041-59 
STAS 6846—63 
STAS 3043—61 
STAS 6288—60 
STAS 6190—60 
STAS 3918—58 
STAS 3919—58 


Rulmenți. Clasificare. 

Rulmenți. Simbolizare. 

Rulmenti radiali gi radial axiali. Serii de directive gi serii de date noi, 
Rulmenți axiali cu bile şi cu role pe un singur rînd, cu şaibe plane, 
Serii de diametre şi serii de înălțimi, 

Rulmenti. Rulmenti axiali, dubli, cu şaibe plane. Serii de diametre 
și serii de înălțime. 

Rulmenti. Rulmenţi radial-exialí cu role conice, Serii de diametre 
şi serii de înălțime. 

Rulmenţi. Rulmenfi radiali cu bile pe un singur rind. Dimensiuni, 
Rulmentfi. Rulmenti radial-oscilanti cu bile pe două rînduri. Dimen- 
siuni principale. 

Rulmenti. Rulmenti radiali cu role cilindrice pentru un rînd. Dimen- 
siuni principale. 

Rulinenţi. Inci de sprijin pentru rulmenţi cu role cilindrice pe un 
riud. 

Rulmenti. Rulmenti radiuli cu role cilindrice pe două rînduri. Dimen- 
sinni principale. 

Rulmenti. Ruhneuţi radial oscilanţi cu role butoi pe două rînduri, 


"Dimensiuni principale. 


Rulmentí. Rulmenti radial oscilanţi cu role butoi pe două rînduri, 
cu bucșe de stringere. Dimeusiuni principale. 
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STAS 3920—59 Ruhmenti. Rulmenfi radial-axiali cu role conice pe un singur rînd. 


Dimensiuni. 


STAS 3921—63. Rulmenfi. Rulmenti axiali cu bile, cu simplu efect. Dimensiuni prin- 


cipale, 


STAS 3922—63 Rulmentfi, Rulmenți axiali cu bile cu dublu efect. Dimensiuni prin- 


cipale. 


STAS 5906—58 TFlemente de rulmenţi. Bile. Condiții generale, 

STAS 6742-63. Rulmenţi. Ace pentru rulmenţi. i 

STAS 6246—60 Rulmenfi. Canal pentru inelul de oprire și inel de oprire, Dimensiune. 
STAS 6603—62 Lagáre cu rulmenţi. Raze de racordare, depajări, umeri de sprijin. 
STAS E 6671—62 Rulmenfi cu bile ai cu role. Ajustaje de montaj. 

STAS 5115—61 Rulmenţi. Clase de utilizare. 

STAS 6487—63 Lagáre cu rulmenţi: carcasa din două părți op talpă pentru rulmenţi 


cu alezaj conic și bucgá de stringere. Dimensiuni. 


STAS 6577—62 Lagáre cu rulmenţi. Inele de etanşare din pislă și canale pentru inele 


din pisla, 


STAS 5814—58 Rulmenti. Hucșă de stringere. Dimensiuni. 

STAS 6191—60 Rulmenti. Bucșe de extracție. Dimensiuni. - 

STAS 5816-58 Rulmenfi. Piulifa pentru bucgá de stringere. Dimensiuni, 

STAS 5815-58 Rulmenfi. Saibá de siguranță pentru piulita Ducșei de stríngere. 


on D 


Dimensiuni. 
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6. 4. Dispozitive de ungere 


Între suprafeţele organelor de maşini care alunecă sau care rulează 


una pe cealaltă trebuie să existe un strat separator de lubrifiant 
pentru a evita contactul direct între ele si, prin aceasta, uzura sau 
griparea. Dispozitivele de ungere au scopul de a alimenta locurile 
de ungere cu cantitatea necesară de lubrifiant. 


După felul în care se realizează alimentarea locurilor de ungere, 


aceasta poate fi continuă sau periodică, 
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; Ungerca continuă se aplică la maşinile care funcționează neîntre- 
rupt timp îndelungat. Pentru organele de maşini avînd funcţionare 
cu întreruperi repetate, ungerea se face astfel, încît aceasta să fie 
asigurată numai pe durata funcționării. Pentru ambele procedee de 
ungere au fost construite dispozitive de ungere corespunzătoare. 

At în cazul ungerii continue cât şi în cazul ungerii periodice, 
ungerea poate fi individual sau ungerea în grup, adică ungerea 
centralizată. Ungerea individuală se recomandă în cazul cînd locurile 
de ungere sînt la distanțe mari unele de altele. In caz contrar, este 
mai rațională ungerea centralizată. 

Ungerea se poate produce prin presiune naturală sau prin presiune 
creată artificial cu ajutorul unei pompe de ungere. Pentru fiecare 
dintre aceste procedee s-au construit dispozitive speciale de ungere. 

În industria constructoare de mașini se utilizează în general, 
drept lubrifiant uleiul mineral, .unsoarea consistentă şi, în unele cazuri, 
pentru ungerea lagărelor de alunecare cu cuzinefi din mase plastice, 
apa sau aerul. Dispozitivele de ungere se construiesc corespunzător 
felului de lubrifiant si procedeului de ungere. 


6.4.1. Dispozitive de ungere 
pentru lubrifiant lichid 


Ungerea individuală continuă cu ulei prin presiune naturală se 
face cu ajutorul ungdtorulul cu picurare cu ac (fig. 6.4.1) sau cu aju- 
torul ungătorului cu fitil (fig. 6.4.2). 

Ungátorul cu ac permite reglarea cantității uleiului de ungere 
prin modificarea fantei de trecere prin ventilul conic, cu ajutorul 
acului. Închizînd ventilul se poate opri alimentarea cu ulei. Pentru 
a putea verifica debitarea, ungătorul cu ac este prevăzut cu un vizor, 
sau cu rezervorul de ulei transparent. Ungătorul cu ac nu este încă 
standardizat. 

Ungátorul cu fitil este un dispozitiv specific de ungere continuă, 
prin care alimentarea cu ulei nu poate fi oprită. Filtrarea continuă 
a uleiului de către fitil se produce tot timpul cât rezervorul conține 
ulei. Pentru a ușura controlul cantității de ulei în rezervor, acesta 
se execută din material “plastic transparent. Ungátorul cu fitil este 
standardizat în STAS 749—49. 

În comparaţie cu ungătorul cu fitil, ungătorul cu ac prezintă 
avantajul posibilității de reglare a debitului de ulei, după necesitate. 

La ungerea individuală periodică cu ulei prin presiunea naturală 
se folosește ungătorul cu bilă (fig. 6.4.3) sau ungătorul cu capac 
(fig. 0.4.4). 
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tig. 6.4.2, Ungátor metalic cu fitil. 
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Fig. 6.4.1. 


7 — miner de reglare; 2 — 
cilindru; 3 — piesă de tegà- 


tură şi vizor. 
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ig. 6.4.4. Ungător cu capac: 
a — uugător cu capac rotativ cu filet; b — ungátor cu capac 


6.4.3. Ungător cu 


Fig. 


bilă, 


plat pentru îmbinare prin presare. 


Ungátorul cu bilă se bazează pe principiul ventilului de reținere 
cu bilă. Un arc apasă bila către orificiul ventilului, ţinîndu-l închis. 
Ungerea se face cu ajutorul canei de ungere reprezentată în fig. 6.4.5. 
Cu ciocul canei de ungere, bila ungătorului se apasă în jos şi prin 
ventilul deschis se umple locul de ungere cu cantitatea necesară de ulei. 

„La ungátorul cu capac orificiul de umplere poate fi în poziţia ,,aco- 
perit” sau descoperit”. În stare descoperită a orificiului de umplere, 
se introduce la locul de ungere cantitatea necesară de ulei, după 
care orificiul va fi din nou acoperit. Alimentarea cu ulei se face de 
asemenea cu cana de ungere (fig. 6.4.5). 

Ungerea centralizată cu ulei se realizează cu ajutorul unei pompe 
de ulei, care produce presiunea necesară a uleiului şi cu ajutorul 
unui distribuitor de ulei. Pompa de ulei poate fi pompă multicelulară 
cu roți dințate, sau cu palete, sau o pompă cu pistonase. Distribui- 
torul este un dispozitiv cu valvă pilot sau cu sertărașe. În fig. 6.4.6 
se arată principiul constructiv al unui distribuitor de ulei cu ungere 
centralizată cu valvă pilot, pentru 8 locuri de ungere. 

Mecanismul de distribuire este amplasat în corpul dispozitivului 
şi se compune din mai multe elemente de alimentare, fiecare dintre 
acestea debitînd uleiul la cîte două locuri de ungere. Uleiul sub pre- 
siune, debitat de o pompă, intră în alezajul axial al valvei pilot la 
punctul A (fig. 6.4.6). Din alezajul axial A al valvei pilot 7 (fig. 
6.4.6, b) uleiul pătrunde sub- pistonașul 2, ridicîndu-l. În mișcarea 


Tig. 8.4.5. Cană de ungere: 


7 — buton; 2 — piston; 3 — ventiil de refulare, 4 — arc de reve- 
unire; 5 -- ventil de aspirație. 


sa în sus pistonașul debitează ulei în conducta montată pe partea 
superioară a corpului, Rotind pîrghia 4 (fig. 6.46, a) cu un unghi 
corespunzător construcției valvei pilot, aceasta se va așeza în poziţia 
arătată în fig. 6.4.6, c. Uleiul sub presiune va pătrunde de data 
aceasta deasupra pistonaşului, obligîndu-l să coboare. Uleiul de sub 
pistonaș va fi trimis prin valva pilot la gura conductei din partea 
inferioară a corpului, alimentînd astfel cel de al doilea loc de ungere. 
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Miscind intermitent, manual sau mecanic, pîrghia 4 la stînga ai 
la dreapta, cele două locuri de ungere vor fi alimentate periodic cu 
cantitatea necesară de ulei. Pirghia 4 este comună pentru toate ele- 
mentele de distribuire. 

În categoria sistemelor de ungere centralizată se poate. socoti 
şi ungerea din baia de ulei, care poate [i la presiune naturală sau se 
poate efectua sub presiune forțată. În cazul ungerii din baia de ulei 
cu presiune naturală, pentru transportul uleiului se foloseşte aderenţa 
uleiului, sau efectul centrifugal. Piesa care se introduce în baie preia 
o cantitate anumită de ulei și o parte din aceasta se transmite piesei 
cu care vine în contact, cum. este cazul la ungerea angrenajelor în 
reductoarele de turaţii. Dacă piesa care se introduce în baie, are o 
turație mare, uleiul este transportat cu ajutorul forței centrifuge şi 
improscat în tot.interiorul carcasei, efectuîndu-se astfel alimentarea 
cu ulei a locurilor de ungere. 

Pentru a putea controla nivelul de ulei din baie, înainte de punerea 
în funcțiune a maşinii, carcasa în care se află baia de ulei se prevede 
cu indicator de nivel. Acesta poate fi montat la exterior (fig. 6.4.7) 
sau în locas (fig. 6.4.8). Indicatorul de nivel montat în locas, fiind 
apărat de acţiuni exterioare, este mai sigur în exploatare. Din cauza 
construcției mai complicate, este însă ceva mai scump decât indica- 
torul de nivel montat exterior. 

Dacă locurile de ungere se alimentează din baie sub presiune, tran- 
sportul uleiului se face de către o pompă printr-un sistem de conducte. 


Vip. 6.4.7. Indicator de nivel Fig. 6.4.8. Indicator de nivel 
montat exterior. montat în locas. 
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Pentru circuitele de ungere a angrenajelor și a lagărelor de alune- 
care, se recomandă filtre magnetice, care rețin părticelele metalice 
provenite din uzură. În mod obişnuit, se folosesc filtre din materiale 
poroase, din plase metalice sau din plăci metalice aşezate una peste 
alta la distanță foarte mică etc. 


6.4.2. Dispozitive de ungere pentru lubrifianti 
cu viscozitate mare (unsori consistente) 


Pentru ungerea individuală continuă cu unsoare consistentă, 
servește ungătorul cu acţionare automată, de felul celui reprezentat 
în fig. 6.4.9, Ungătorul cu acţionare automată se compune dintr-un 
rezervor de unsoare, în care este montat un piston, acționat de un 
arc puternic. Pistonul sub acțiunea arcului creiază în rezervor pre- 
siunea necesară transportului continuu al unsorii la locul de ungere. 

Pentru ungerea individuală periodică cu unsoare consistentă se 
folosesc ungătoarele cu pílnie conform* STAS 748—49, Acesta se 
fabrică în 9 mărimi cu capacitatea rezervorului de unsoare de la 1,5 
pînă la 400 cm*. Un astfel de ungător se arată în fig. 6.4.10. 

Tot pentru ungerea individuală periodică se mai folosesc ungā- 
toarele cu bilă conform STAS 1116—61. 


Ee SN 


Fig. 6.4.9, Ungátor conti- Fig. 6.4.10. Ungátor on 
nuu cu ate. pilule. 
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Yig. 6.4.11. Dispozitiv de alimentare cu unsoare. 
H 


Ungátoarele cu bilă se execută în 4 tipuri constructive diferite: 
tipul UA şi PP cu filet conic, tipul UB cu filet cilindric şi tipul UC 
fără filet, la acesta din urmă îmbinarea cu organul de mașină care 
trebuie uns fácindu-se prin presare. 

Unsoarea se introduce la locul de ungere prin ungător cu ajutorul 
unei prese de unsoare, Presele de unsoare sînt de construcții variate, 
cu acționarea manuală sau cu pedalá. O astfel de presă cu acţionarea 
manuală se poate vedea în fig. 6.4.11. Minerul presei este fixat pe tija 
pistonului, Îndepărtînd capacul, pistonul se poate scoate din corpul 
presei, care se umple cu unsoare. După aceea pistonul se așază din 
nou în corpul presei. Prin apăsarea pistonului cu ajutorul mînerului 
se formează presiunea necesară transportului unsorii diu presă, prin 
ungătprul cu bilă, la locul de ungere. 


6.4.3. Ungerea centralizată cu unsoare consistentă 


Aceasta se realizează cu dispozitive compuse din pompe cu pis- 
tonage, fiecare pompă formînd un element pentru deservirea aceluiași 
loc de ungere. Legătura între pompă şi locurile de ungere se,face cu 
o conductă de înaltă presiune. Ungerea centralizată se aplică în cazul 
în care locurile de ungere sînt greu accesibile. 
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6. 5. Elemente de etansare 


6.5.1. Generalităţi 


La proiectarea organelor de etanşare se va fine cont de faptul 
că lipsa de etanşeitate a organelor de maşini produce pierderi de 
fluide, scăderi de presiuni, pătrunderi de impurități la suprafețele 
de alunecare sau de rulare, care înrăutățesc condițiile de funcționare 
și pot provoca pagube. Pierderile de fluide la locurile lipsite de etan- 
şeitate produc un aspect inestetic din cauza urmelor pe care le lasă. 

Scăpările de gaze nocive, datorită lipsei de etanşeitate, viciază 
atmosfera şi pot provoca accidente grave, mai ales atunci cînd sint 
inflamabile. 

Din aceste motive se impune proicctarea cît mai îngrijită a orga- 
nelor de etanșare. 

Factorii principali care determină calitatea unui ansamblu de 
etanşare sînt: 


— elasticitatea organului de etanşare ; 
— netezimea suprafeţelor în contact ale pieselor etangate ; 
- calitatea materialelor folosite. 


Cel mai important factor este elasticitatea organului de etanșare, 
deoarece acesta trebuie să compenseze toate impreciziile de pre- 
lucrare si de asamblare. Datorită elasticitáfil organului de etanșare 
se va compensa şi uzura acestuia, de asemenea și jocurile care apar 
în cursul funcționării, datorită vibrafiilor. 

În ceea ce privește materialul de etanșare, calitatea acestuia va 
trebui să fie corespunzătoare pentru a rezista la presiunea și la tem- 
peratura regimului de lucru, precum și la acțiunea distructivă a 
fluidului etanșat. 

Organele de etanşare se confecționează din materiale moi: cauciuc, 
piele sau din materiale dure: fontă și plumb. Organele de etanşare 
din materiale moi se comportă bine la toate fluidele, iar cele din 
materiale dure se recomandă la aburi supraîncălziţi şi gaze cu tempe- 
raturá ridicată. 

Rugozitatea suprafeţei piesei etanşate va trebui să fie cît mai 
mică și anume între R, = 1,25 şi 0,3 um. 

La proiectarea ansamblurilor de etanşare vor trebui luate în 
considerare următoarele : 

-- asigurarea etangeitáfii pentru condiţiile de funcționare a mașinii 
precum şi cele impuse de mediul ambiant; 
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— durabilitatea cît mai mare a ansamblului de etanşare; 

— simplitatea constructivă ; 

— frecarea cît mai mică între organul de etanșare si elementele 
etanşate ; 

— posibilitatea de a refolosi organul de etanşare după demontare. 


6.5.2. Clasificarea organelor de etanșare 


Clasificarea organelor de etanșare se poate face din punct de 
vedere funcțional, constructiv sau al naturii fluidului care trebuie 
etanșat. Cea mai simplă și rațională clasificare este cea funcțională, 
celelalte criterii fiind condiționate de criteriul funcțional. Din acest 
punct de vedere, deosebim etanșări fixe si etanșări mobile. 

La etanșările fixe atît organul de etanșare cît şi elementele etan- 
sate sînt fixe. l 

În construcția de mașini etangările fixe se folosesc pentru etangarea 
capacelor la diferitele cutii. și carcase, împiedicînd scurgerea fluidelor 
lichide, îndeosebi a uleiurilor. În cazul cînd în carcasă uleiul mu este: 
sub presiune, capacul poate fi etanșat în mod simplu în felul arătat 
in fig. 6.5.1. Etaușarea se produce prin aderenţa suprafețelor capa- 


Canal colector 


Canal de scurgere I 

Li 
Fig. 6.5.1. Ftangarca fixă prin Fig. 6.5.2. Btangare lixá cu 
aclerenfa suprafeţelor metalice : inel 0: 
7 -- corpul carcasei (organul  etansal); a amplasarea inelului ; d - forma 
2 — cupacul carcasei (orpanul de etan- si dimensiunile locagurilor; / -- corpul 
i are). carcasei; 2 — capacul; 3 — inelul 0. 
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eului şi a carcasei. Pentru colectarea uleiului scăpat din interiorul 
carcasei este prevăzut un colector, din care uleiul se scurge prin nişte 
orificii, care leagă canalul cu interiorul carcasei. 


Dacă uleiul din carcasă se află sub presiune se va folosi de ase- 
menea un canal în jurul carcasei, în care însă se va așeza un inel O, 
după cum se vede în fig. 6.5.2. Inelele O au secțiunea circulară şi 
se confecționează din cauciuc. Ele trebuie aşezate într-un canal cu 
secțiunea corespunzătoare celei din fig. 6.5.2. Presindu-se cu ajutorul 
şuruburilor capacul către inel, se obţine o etanșare perfectă. Inelele 
O sînt standardizate în STAS 7320—65. Forma locașurilor și dimen- 
siunile locagurilor sînt indicate în STAS 7319—65. 


La etansárile mobile, organul de etanşare este în repaus, iar ele- 
mentele etanșate sînt în mișcare, sau invers. În cazul cînd organul 
de etanşare este în repaus, elementele etanşate put exeuta o mișcare 
de translație sau o mișcare de rotaţie. În primul caz, etansárile se fac 
cu aşa numitele cutii de etanşare, iar în al doilea caz etanșarea se 
asigură cu organe individuale. 


Dacă organul de etanșare este mobil, iar elementele etanșate sînt 
imobile, de exemplu cazul pistoanelor, atunci se folosesc organe indi- 
viduale de etanşare. 


6.5.3. Etanșări mobile cu elementele etanșate 
în mişcare de translație 


Aceste etangári se folosesc la toate mașinile cu piston pentru 
etansarea tijei pistonului, sau a elementelor similare. Aceste ansam- 
bluri de etanşare se numesc Cult de etanșare. Construcția unei cutii 
de etanșare este prezentată în fig. 6.5.3. Suprafața de alunecare a 
cutiilor de etanșare este mare, astfel încit căldura produsă în urma 
frecării se dispersează cu ușurință. , ` 

Cutia de etangare se compune din corpul cutiei 7, capacul cutiei 2 
şi organele de etanșare 3. 


Organele de etanșare sînt mansoane din canciuc care au sectiuni 
foarte variate. Ele se montează în corpul cutiei, de obicei, în pachete 
în felul arătat %u fig. 6.5.3. Manşoanele trebuie astfel amplasate, 
încît muchia tegitá a fiecărui manson să De orientată către partea 
ansamblului aflată sub presiune. În felul acesta, fluidul sub presiune 
vă apăsa continuu muchia manşonului către elementul de etanșat, 
producînd etanşarea. Etangarea se realizează datorită proprietăților 
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fig. 6.5.3. Cutie de etanșare cu Fig. 6.5.4. Cutie cu etanşare cu inele 
manşoane pachet : de separație pentru mangoane. 
F — corpul cutiei; 2 -- capacul cutiei; 


3 -- organele de etanşare. 


elastice ale mansoanelor. Pachetul poate fi format numai din man- 
șoane din cauciuc sau din inele de separare metalice (fig. 6.5.4). 

Formele şi dimensiunile manșoanelor din cauciuc sînt în curs de 
standardizare. S-au standardizat inelele de etanşare din pislă și cana- 
lele pentru aceste inele cu STAS 6577—62, 

La cutia de etanșare reprezentată în fig. 6.5.3 capacul 2 este înșu- 
rubat în corpul cutiei 7, iar la, cea din fig. 8.5.4 capacul este fixat 
de corpul cutiei cu ajutorul unor șuruburi. Ambele variante de fixare 
a capacului se folosesc în mod curent. 

O caracteristică esenţială a cutiilor de etanşare o constituie faptul 
că organele de etanșare nu trebuie apăsate decît cu o forță mică. Acest 
lucru trebuie avut în vedere la înşurubarea capacului cutiei, sau la 
stringerea șuruburilor de fixare. Strîngerea exagerată a capacului 
cutiei de etanşare poate produce distrugerea elementelor de etanşare. 

În cutiile de etanșare, pentru reținerea aburului supraîncălzit şi 
de presiune mare, se montează organe de etanșare metalice în formă 
de inele labirint care formează sicane şi canale cu ajutorul cărora 
presiunea din interiorul imaşinei este treptat micșorată, pînă la pre- 
siunea atmosferică. (fig. 8.5.5), 
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Yig. 6.5.6. Etanşarea elementelor Tig. 6.5.7. Itanşatea elementelor 
mobile cu mangoane. mobile cu segmenti. 


Tipul caracteristic al etanșărilor mobile, la care organul de etan- 
şare execută o mișcare de translație, în timp ce elementele etanşate 
sînt imobile, este ansamblul unui piston, Organele de etanşare sînt: 
pentru fluide lichide — mansoane de cauciuc sau piele (fig. 6.5.6) 
iar pentru fluide gazoase — segmenții din fontă specială (fig. 6.5.7) 

Pentru etangári de elemente cu mişcare de translație cu o viteză 
pînă la 0,2 m/s se recomandă folosirea inelelor O aplicate după cum 
rezultă din fig, 6.5.8. Se remarcă însă că inelul O nu funcționează 
satisfăcător în mediu uscat. La proiectarea etangárilor cu inele O 
va trebui avut în vedere ca inelele să nu fie trecute la montaj peste 
muchii ascuţite pentru a evita fisurarea inelelor. Dacă trecerea peste 
muchii a inelelor nu se poate evita, muchiile trebuesc rotunjite. 


În R.S. România problema etangárilor este standardizată prin: 

— STAS 7320—65. Etangári în construcția de maşini. Inele O 
din cauciuc. l 

STAS 7319—65. Locaşuri pentru inele O. 


Cutiile de etanşare care lucrează la temperaturi înalte, sînt prevă- 
zute uneori cu garnituri din asbest. Etanșarea cu garnituri din asbest 
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Fig. 6.5.8. Etanşarea elementelor mobile cu inele 0. 


se obține datorită plasticitátii acestora, Prin stríngerea capacului, 


garnitura din asbest se comprimă 


axial si, crescînd în sens radial, 


aderă la partea mobilă a ansamblului, producind închiderea etanşă. 


6.5.4. Etansári mobile cu elementele 
etansate în mișcare de rotaţie 


Problema etanșării elementelor care execută o mişcare de rotație 
este tratată, în mare parte, în capitolul 6.3 (fig. 6.3.12). 
În acest capitol s-au arătat soluţiile constructive pentru etangarea 


uleiului si a lubrifianfilor viscogi 

În construcția turbinelor, etan- 
sarea aburului sau a gazelor de 
ardere se obține cu ajutorul deflec- 
toarelor. Construcţia unui deflector 
a fost arătată în fig. 2.26 cap. 2. 
În această figură se poate vedea 
că organul 'de etanșare este o 
lamă metalică. Montiud mai multe 
astfel de lame într-un capac în fe- 
lul reprezentat în figură se obţine 
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(unsoare consistentă). 


Fig. 6.5.9. Scăderea presiunii prin lami- 
nare la etanșarea cu lame. 


o etanşare foarte eficace. Această etanşare se deosebeşte complet de 
cele tratate, în primul rînd prin aceea că viteza periferică a arborelui 
este sensibil mai mare decît la celelalte sisteme de etanșare. Din 
această cauză, se va evita orice element care ar putea produce o 
frecare mare în ansamblul de etanşare. 

Lamelele montate în capacul lagărului produc scăderea presiunii, 
datorită laminării continne pe distanță mare a curentului de fluid, 
după cum se poate urmări în fig. 6.5.9. Variația stării fluidului prin 
partea interioară şi cea exterioară a mașinei se explică prin următorul 
fenomen : spaţiul de sub lamă fiind mai mic decît spațiul unei camere 
dintre două lame, atunci cînd fluidul trece pe sub crestele lamei se 
produce o destindere adiabatică însoţită de o cădere a temperaturii 
și a presiunii. 

Etansárile cu labirint de uz general s-au standardizat prin STAS 
7297 —65. 
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Transmisii prin curele late, trapezoidale 
şi cu lanţ. Proiectarea angrenajelor cilindrice 
şi melcate, reductoarelor şi a acționărilor 
prin cabluri 


CAPITOLUL 7 


7. 1, Calculul și proiectarea transmisiilor 
prin curele late 


7.1.1. Clasificarea şi domeniul de utilizare 
a transmisiilor prin curele late 


Transmisiile prin curele late sînt cele mai simple mecanisme pentru 
transmiterea mișcării de rotație şi a puterii de la un'arbore la altul. 
Un astfel de mecanism se compune, în general, din următoarele ele- 
mente (fig. 7.1.1): 


: >> 
ei ij, 


Fig. 7.1.1. Transmisie cu curea lată: 


ht — arborele conducător; 2 — arborele condus; 3 — curea de transmisie; 
- roala conducătoare; $ — toata condusă 
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l. arborele conducător, căruia i se imprimă de către motorul de 
acţionare puterea care trebuie transmisă ` 

2. arborele condus, căruia i se transmite puterea ; 

3. cureaua de transmisie ` 

4. roata de curea conducátoare ; 

5. roata de curea condusă. 


După poziția pe care o ocupă axele de rotație a arborilor deosebim ` 

—. transmisii cu axe paralele ` acestea pot fi deschise (fig. 7.1.2, a) 
sau cu curea încrucișată (fig. 7.1.2, b); 

— transmisii cu axe perpendiculare ; acestea pot fi cu curea semi- 
încrucișată (fig. 7.1.2, c) şi cu curea dublu încrucişată. 


Dintre transmisiile cu curea lată cele mai răspîndite în construcția 
de mașini sînt cele deschise. La acestea capacitatea maximă de trans- 


| 


Ig. 7.1.2. Posibilităţi de amplasare a transmisiilor cu curele: 


u — transmiise deschisă; & — cu curea încrucişată; ce - cu curea scmiincrucişută; 
d — cu curea dablu tucrucigată şi roată auxiliará 13 e — transmisie înclinată, 
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niitere o au acele transmisii la care axele de rotație se află într-un 
plan orizontal. În caz că axele de rotație se situează într-un plan 
înclinat, capacitatea de transmitere scade (fig. 7.1.2, e). Transmisiile 
prin curea latá au capacitatea de transmitere minimă atunci cînd 
axele de rotație se află într-un plan vertical, Din acest motiv, această 
amplasare trebuie evitată. La transmisiile cu curea deschise sensul 
de rotaţie al celor doi arbori este același. Sensul de rotaţie nu se poate 
inversa la aceste transmisii, 

Transmisiile prin curea încrucişată sîut indicate atunci cînd sensul 
de rotaţie al arborelui condus este invers celui al arborelui conducător. 
Aceste transmisii prezintă inconvenientul că, au o capacitate de traus- 
mitere cu 25—30% mai scăzută decît transmisiile deschise şi că, 
datorită frecárii însemnate între ramurele curelei încrucişate pe la 
mijlocul distanței dintre axe, durata de funcționare este mai scurtă 
decît la transmisiile deschise. 

Iza transmisiile prin curea. încrucişată sensul de rotație poate fi 
inversat, ceea ce prezintă uneori avantaje, 

Transmisiile prin curea’ semiincrucigatá se caracterizează prin 
aceleași inconveniente ca si cele cu curea incrucigatá, însă la acestea 
inconvenientele sînt si mai pronunțate. 

Cu transmisii prin curele late deschise se pot transmite puteri 
pînă la 2 000 CP, vitezele uzuale ale curelei fiind între 5 şi 30 m/s. 
În cazuri excepţionale, cînd se transmit puteri mici la turafii mari, 
de exemplu la acționarea broșelor de rectificat interior, se admit viteze 
pînă la 75 m/s. Raportul maxim admisibil de transmitere este 
4 = 10:1. La transmisiile prin curea incrucigatá raportul de trans- 
mitere maxim admisibil este ș = 6: 1, iar la transmisiile cu curea 
semiincrucisatá i = 4: 1 | i 

Transmisiile prin curele late necesită în general distanțe mari 
între axe. Pentru a obține o frecare corespunzător de mare între 
curea şi obada roților, cureaua trebuie pretensionatá, fapt datorită 
căruia lagărele transmisiilor cu curea sînt puternic solicitate. 

Un inconvenient caracteristic transmisiilor prin curea îl constituie 
alunecarea curelei pe obada roții de curea, datorită căreia nu se poate 
asigura transmiterea turaţiei cu raport de transmitere constant. Alune- 
cările cresc cu creşterea lungirii curclei în timpul exploatării, sau la 
funcționarea cu şocuri, În general, pierderea de turație datorită 
alunecărilor variază, în condiții normale de funcționare între 1 + 2%. 

Din cele arătate rezultă că transmisiile prin curea lată prezintă 
următoarele avantaje: 

-- construcţie simplă, prin urmare investiții mici ; 

-- costul întreţinerii redus; 

— inseusibilitate față de şocuri în timpul luneţionării ; 
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— amortizare de şocuri și vibrații; 

— posibilitate variată de aplicaţie; 

Inconvenientele transmisiilor cu curele late sint: 

— gabarit mare în comparaţie cu alte mecanisme de transmisie ; 
— alunecările produc variația raportului de transmitere ; 

— cn timpul cureaua se lungeste și poate scăpa de pe roți. 


7.1.2. Curelele late de transmisie 


Curele obişnuite de transmisie se confecționează din piele, din 
bumbac, din lînă şi din mătase. Cele mai des utilizate sînt curelele 
de transmisie din piele și cele țesute din bumbac, în straturi unite 
cu cauciuc vulcanizat. Curelele din piele şi cele din bumbac sînt stan- 
dardizate, cele din lînă şi din mătase nu au fost cuprinse încă în 
standarde. 

Prin curele de transmisie obișnuite din piele se înţeleg acelea, 
destinate să lucreze la temperaturi pînă la 45°C şi umezeala relativă 
a aerului de 60—75%, cu viteza curelei de maximum 30 m/s, cu frec- 


venfa pînă la 20 000 de încovoieri pe oră, la raportul Ge < E = 


= grosimea curelei, D, = diametrul roții condncătoare). Fac excepție 
de la aceste condiţii de funcționare curelele răsucite şi cele cu sec- 
fiunea rotundă. 

Curelele din piele sînt standardizate în. STAS 615—58 şi STAS 
5917-58. Conform acestor standarde se deosebesc patru grupe de 
curele din piele: 


— grupa A curele late (simple si duble) ; 
— grupa B curele pe muchie; 

— grupa C curele rotunde; 

— grupa D curele răsucite, 


Curelele din grupa A sînt cele mai des utilizate în construcția 
de mașini pentru transmiterea puterii pînă la 500 CP. Acestea se împart 
în următoarele sibgrupe: 


După sistemul de tábácire : 


1. curcle tăbăcite vegetal sau combinat ; 
2. curele tăbăcite mineral. 


După modul de ungere: 
1. brennite; 


2. unse la cald; 
3. unse la rece; 
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Curelele de transmisie late din piele se simbolizeazá prin indi- 
carea grosimii 8, a láfimii b, a lungimii L, a grupei şi a subgrupelor, 
de exemplu : i 


bL — A.2.1. STAS 615—58. 


Láfimile şi grosimile curelelor din grupa A sînt arătate în tabelele 
7.1.1 si 7.1.2 (conform STAS 5917—58). 


Tabelul 7.1.7 
Lățimea curelelor din grupa A (curele late) STAS 615—58 


uge, | ge | nime | Ze [| raye | apateni || name | Mo 
mm mu um mm 
20 71 140 280 
25 80 160 (300) 
322 | +2 90 +3 180 +4 315 +5 
40 100 200 355 
50 112 224 400 
63 125 250 (425) 
450 
500 
530 
560 
600 


D 


Observafie: Láfimile în paranteză se vor evita pe cît posibil. 


Tabelul 7.1.2 
Grosimea eurelelor din grupa A (curele late) STAS 615—58 


Groalmea curelei 
mm 


| 


Lățimea curelei 


— pînă la 40 mm. 3—5 — 

— de la 45 la 125 inclusiv 4—6 8—10 

— de la 140 la 600 juclusiv 5-7 10—14 
~e 


Curelele pe muchie din grupa B se folosesc pentru transmisii de 
putere mijlooti şi mari. Curelele pe muchie se simbolizează în mod 
similar indicîndu-se bL, grupa şi subgrupele, 

Lăţimile şi grosimile curelelor din grupa B sînt indicate în tabelele 
7.1.3 şi 7.1.4 (conform STAS 5917—58). 
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Tabelul 7.1.3 


Lăţimea urelelor din grupa D (curele pe muchie) STAS 615--58 


cm q 


Jud time Abateri > Lăţime Abateri | Lăţime Abateri Láfime Ab ateri 

mm limită 1 Mhi limită mm limita Asa imită 
nin i mm mm mm 

125 315 530 750 
140 355 560 800 
160 375 600 850 
180 L5 400 48 630 10 900 10 
224 425 670 . 950 
250 450 710 1000 
280 475 
300 500 


Tabelul 7.7.4 


Grosimea curelelor din grupa B (curele pe muchie) STAS 615—58 


Lățimea curelei Grosimea Ahateri limită 
mm - mm min 
E A II MI O E 
— pînă la 224 12 | 
— pînă la 500 15 
— de la 224 la 600 18 și 20 +0,8 
— de la 315 la 800 22,4 
— de la 315 la 800 25 +1 
~- de la 500 28 gi 31,5 


Grupa C cuprinde curelele cu sectiunea rotundá, care se folosesc 
pentru transmiterea unor puteri mici. Curelele rotunde se fabricá 
cu diametrele de 5, 6 şi 7 mm, avînd abateri limită + 0,4 mm. 

Curelele răsucite din grupa D au diametrul de 8, 10, 12, 15, 18 
sau 20 mm cu abateri limită + 0,8 mm. 


Pentru curelele din grupa C şi D viteza maximă a curelei este 
1 


de 20 m/s, frecvența incovoierilor 40 000 pe oră la raportul a > SH 


Pe lingă curelele de transmisie din piele se folosesc foarte mult 
curelele țesute din bumbac. Acestea se compun din mai multe straturi 
care sînt îmbinate şi lipite cu cauciuc, 

Curelele din bumbac sînt rezistente și sînt mai puțin sensibile 
faţă de variații de temperatură și umiditatea aerului de cît curelele 
din piele. Se folosesc pentru transmiterea puterii pînă la 500 CP, 


320 


Tabelul 7.1.5 
Dimensiunile si tipul curelelor din bumbac conform STAS 1815—59 


Tipul 3 


Tipul 1 Tipul 2 


Tipul curelei 


Abateri limită, mm 


Táfimea nominală, Număr de inserţii 
mm 


tip I tip 23i3 tip 1 tip 2 şi 3 


20 
25 2— 3 
32 

(35) +2 


40 
(45) 
50 3—5 
63 
71 
80 


90 
100 
112 

(120) +3 3-6 
125 


(130) 
140 +-6 
(150) 

160 LA 

180 A 
200 

224 ¿ de 7 
250 

280 


(300) 
315 l 

355 +6 
400 45 > 

450 


500 
(550) 6-8 
800 

630 6—10 

700 

750 


Observații. Dimensiunile în paranteză trebuie evitate în măsura posibilităților. 
Curelele cu lățimea peste 750 mm, se execută la comandă specială. 


D 


21 — îndrumătorul tehnicianului proiectant 321 


la viteza curelei de maxi- 
mum 30 m/s. Curelele din 
bumbac prezintă inconve- 
nientul că sînt sensibile 
față de uleiuri minerale, 
benzină, baze etc. și sînt 
mai rigide decit curelele 
din piele, 

Curelele din bumbac 
sînt standardizate în STAS 
1815—59. Caracteristicile 
tehnice ale acestora sînt 
cuprinse în tabelul 7.1.5. 

Conform STAS 1815— 
59 curelele din bumbac se 
notează prin indicarea lá- 
fimii b a lungimii L, a 
tipului de curea şi a nu- 
mărului de  inserții, de 
exemplu : 

Curea din  bumbae 
100 x 2 500 tip 1/6 STAS 
1815—59. 

Curelele din bumbac se 
fabrică în mod normal cu 
sfîrșit şi numai la comandă 
specială fără sfîrşit, ` 


7.1.3. Îmbinarea 
curelelor 
obișnuite 


Fig. 7.1.3. Îmbinarea curelelor late prin lipire şi coasere. 


Capetele curelelor se 
îmbină prin lipire, prin 
cusătură sau cu ajutorul 
unor dispozitive mecanice, 
Pentru curelele care lu- 
crează la viteze mari 
(v > 20 m/s) se recomandă 
lipirea sau coaserea cape- 
telor (fig. 7.1.3). La viteze 
mai mici ale curelei se pot 
folosi şi dispozitive meta- 


E 
'S 


elul imbin 


E, 


i 
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E o 
d 


Fig. 7.1.4. Dispozitive metalice de îmbinare a curelelor 
late ; 


— dispozitiv cu pieptene; bk — îmbinare cu agrafe; c — îmbinare 
cu clame, 


lice de îmbinare a capetelor (fig. 7.1.4). Este de menționat însă că 
îmbinările cu dispozitive metalice produc șocuri la trecerea peste 
roţile de curea. Din această cauză, ele nu pot fi folosite la viteze mari 
sau dacă se cere o funcționare liniştită a transmisiei. 
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7.1.4. Dimensionarea transmisiilor 
prin curele late 


Pentru calculele de dimensionare a transmisiilor prin curele late 
sînt necesare următoarele date iniţiale : puterea P care trebuie trans- 
misă în CP sau în kW, turația arborelui conducător n, şi cea a arbo- 
relui condus 72, în rot/min, suprasarcina la pornire şi spațiul disponibil. 

Calculele încep cu determinarea mărimilor geometrice, în primul 
rînd a diametrului roții conducătoare D,. 

Diametrul roții conducătoare se calculează cu relația empirică: 


D, = (1000 + 1 200) ye [mm]. (7.1.1) 
Ri 


Sf 
Pentru P în kW, relația devine D, = (1 150—1 400) VER 
Ra 


Mărimea rezultată din această formulă va trebui să se încadreze 
în diametrele standardizate pentru roțile de curea, precizate în 
tab, 7.1.6, 

Tabelul 7.1.6 


Dimensiunile principale recomandate pentru roțile de curea 


Diametrul rofii lățimea B, |Bombarea obezii Corespunde pentru curele de 
1), nm my bpp Ea lăţimea, mm 

50 560 40 30 

63 630 50 1 40 

80 710 60 50 
90 | 800 70 60 
100 900 85 1,5 (70) şi 75 
112 1 000 100 80 85 gi 90 
125 | 1120 125 E 100 
140 1 250 150 2 125 
TT TI os TI ` A 
180 1 600 200 2,5 175 
200 1 800 225 200 
225 2 000 250 225 
250 2 250 300 Reiz 250 şi 275 
280 2 500 350 3 300 
320 2 800 400 350 
360 3 200: 450 400 
400 3 600 500 4 450 
450 4 000 600 500 si 550 
500 , s — Es 
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Viteza curele se obține cu ajutorul formulei: 
V = EL (m/s), (7.1.2) 
Diametrul roții conduse rezultă din relaţia : 


D, = lea: (7.1.3) 


Ng 


Valorile coeficientului de alunecare e sînt date în tabelul 7.1.7. 
Mărimea obținută cu relația (7.1.3) va trebui să se încadreze în 
diametrele standardizate indicate în tab. 7.1.6. 


Distanța minimă dintre axe: 
Amin = (1,5 ... Y(D, + Da) [mm]. (7.1.4) 


Distanţa minimă dintre axe va trebui sá fie mai mică decit dis- 
tanța reală dintre axe. 


Anin < A. i (7.1.4, a) 
Lungimea curelei se calculează în felul următor : 
e (Pa DJ! 
L, = 24 + 1,57 (Di + Da) + Ea AE [mm]. - (7.1.5) 


La lungimea calculată L, se mai adaugă o lungime suplimentară de 
200—400 mm pentru îmbinarea capetelor. 


Lungimea minimă admisibilă a curelei: 
v Ax H 
Lmin == Pînă la A [m], (7.1.6) 


unde v este viteza tangenfialá, în m/s. 


Tabelul 7.1.7 


Valorile coclicientului de alunecare e 


Felul curelei D 
— Curea diu bumbac cauciucat 0,010 
— Curea de piele 0,015 e 
— Curele fesute gi cusute 0,020 
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Pentru transmisiile de curele late în cruce cu axele paralele, lun- 
gimea curelei este 
L,=24 + Ž (D, + Di) + Pet D (7.1.5, a) 
Pentru transmisiile în cruce cu axele perpendiculare, lungimea 
este 
D3 + D 


L = 2A + Ž (D, + Di) + 


(7.1.5, b) 


Unghiul de infásurare al roții conducătoare se calculează cu formula : 


Be = 180° — A 60°. (7.1.7) 


Unghiul de înfășurare P influențează în mare măsură capacitatea de 
transmitere a transmisiei: Capacitatea maximă de transmitere se 
obține pentru f = 180°, 

Alegerea grosimii curelei $ se poate face pe baza indicatiilor date 
în tab. 7.1.8. 

Raportul dintre grosimea curelei 5 si diametrul roții mici D, va 
trebui să satisfacă următoarele inegalităţi : 


1 


3 
— pentru curele din piele: — < — 
P pee: Di Sas 


D 


5 
— pentru curele caucincate din bumboc: — g —— (7.1.8) 
D, 40 


D 1 
— pentro curele custue din bumbac: — < — 
D, ` 30 


Tensiunea utilă admisibilá în curea o, depinde de calitatea curelei 
si de condițiile de funcționare ale acesteia. 

Pentru viteza curelei v œ 10 m/s şi unghiul de înfășurare B = 180° 
se poate calcula tensiunea admisibilă cu relaţiile : 


— pentru curele din piele : 


[kgf fem?) 


min 


KI = 29 — 300 
— pentru curele din bumbac cauciucat : (7.1.9) 


; D e 
geg = 25 — 100 -—— [kgffem*] 


min 
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Tabelul 7.1.8 


Alegerea grosimii eurelel în [uneţie de diametrul roții mici 


Pelul curelei i Grosimea See nr. de recomandat Drs, 
3 100 
3,5 125 
4 160 
simplá 4,5 180 
5 200 
5,5 225 
6 250 
Piele 7,5 360 
8 z 400 
dublá 8,5 450 
9 500 
9,5 560 
10 630 
ny, de înserhii 
lățimea 2=2 100 
bax 300 uu 3 160 
4 225 
5 280 
6 -860 
7 450 
Bumbac cauciucat 
látimea z=5 320 
b == 300 mm 6 400 
7 500 
8 630 
9 800 
— pentru curele cusute din bumbac: 
f 3 
gun = 23 — 200 [kgi/cm) 
me 


în care DA este diametrul roții mici, în mm. 


Tensiunea utilă efectivă se calculează pe baza tensiunilor 5,5 
cu ajutorul relaţiei; 


Oze == C oC Ca Ca%a10: | (7.1.10) 
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Coeficienţii de corecție fin seamă de următorii factori funcționali 
şi se stabilesc astfel: 


valoarea lui C, depinde de condițiile constructive ale transmisiei; pentru trans- 


. misille deschise C, = 1; în cazul transmisiei cu curea încrucișată C, = 0,8, 


II 


iar în cazul transmisiei cu curea semiinerucigatá Ca = 0,75. 


C, este coeficientul geometric în funcție de unghiul de infágurare A; valoarea 
lui C, este dată în relația: 


C; = 1 — 0,003 (180° — B); 
C, este coeficientul de viteză a cărui valoare se calculează cu relația: 
Ca = 1,04 — 0,0004 sa; 


v este dat în m/s 


C, coeficientul de funcționare depinde de felul acționării ` valorile acestuia se pot 
lua din tabelul 7.1.9. 


Tabelul 7.1.9 


Valorile coeficientului de funcționare C, 


Felal sarcinit Maşina acționată Ca 
Suprasarcina de pornire 120% | Ventilatoate mici 
faţă de cea normală (100%) Pompe şi compresoare centri- 1.0 
Sarcina funcţională uniformă | fugale. Strunguri. Mașini de d 
gáurit. Benzi de transport 
Suprasarcina de pornire 150% | Maşini de frezat, strunguri re- 
față de cea normală. volver, strunguri automate. 
Sarcina funcțională cu ușoare | Pompe şi compresoare cu pis- 0,9 
fluctuații. ton cu volanti, 
'Transportoare cu plăci (raclori) 
Suprasarcina de pornire 200%, |” Rahoteze, morteze, Pompe și 
față de cea normală. compresoare cu piston cu vo- 
Sarcina funcțională cu fluc- | lanti ușori, 0,8 
tuatil pronunțate. Transportoare cu mele 
Prese cu excentric cu volant 
Suprasarcina de pornire 300% | Elevatoare. Excavatoare. 
iată de cea normală. Mori cu bile. Malaxoare. 0,7 
Sarcina funcţională neuniior- | Foarfece mecanice. Ciocane 
mă cu şocuri. mecanice. 
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Secțiunea cureles S, se determină pe baza tensiunii utile efective 
şi a vitezei curelei: 


AE ME 


[em] (7.1.11) 


de 


În această relație b reprezintă lățimea, iar 3 grosimea curelei, 
în cm, P puterea care se transmite în CP, v viteza curelei în m/s 
şi oe tensiuuea utilă efectivă. 


Din relația (7.1.11) se obţine lățimea curelei: 


p m Se BP 


[cm] (7.1.11, a) 


Lăţimea calculată a curelei se va rotunji la lățimea cea mai apro- 
piată standardizată dată în tabela 7.1.1. 


Lățimea corespunzătoare a roților de curea se stabileşte pe baza 
tabelului 7.1.6. 


= >D E SOA ss 
Se recomandá ca 6 <> < 12 unde B este lățimea roții. 


Forţa de întindere Q care solicită arborele se determină cu ajutorul 
relației : 


O = 30,5, E sin £ [kgf]. (7.1.12) 


co œ 18 kgf/cm? este efortul inițial de întindere; 
z= 1... 1,07 — coeficient depeudent de B (la f = 180°, 
č = 1, iar la p = 120°, Y = 1,07) 


7.1.5. Proiectarea transmisiilor prin curele late 


Rofile de curea ale transmisiilor prin curele late se execută din 
fontă cenuşie Fc 20 STAS 568—61, sau construcție sudată din tablă 
STAS 437—62, STAS 901—60 şi din oțel lat STAS 335—057, ori 
construcţie din lemu, precum şi din aluminiu. 

Construcția roților de curea în execuția turnată este prezentată 
în figurile 7.1.5 şi 7.1.6. Roțile pînă la diametrul de 1600 mm se 
pot executa cu un singur rînd de spife (fig. 7.1.5, a). Obada roții 
conducătoare se execută bombatá, cea a roții conduse dreaptă. 
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Fig. 7.1.5. Roţi de curea diu fontă: 


a — cu un siugur rind de spiţe; b — cu două rînduri de spiţe. - 


Tabelul 7.1.10 


Numărul spiţelor la roțile turnate 


piná Ja 


600 500 — 1.000 


wm 1 600 — 3000 


1 | 4 | 6 | 8 


Bombarea obezii b„ este dată în tabela 7.1.6 în funcție de diametrul 
şi lățimea roții de curea, Numărul spifelor roților este indicat în 
tab. 7.1.10. 

Rofile de curea de dimensiuni mari (Ø < 1 600 mm) se execută, 
de preferinţă, din două bncăţi (strînse cu şuruburi). Astfel de roți 
se preferă cînd arborele pe care se montează este lung, deoarece mon-. 
tarea roţilor de curea dintr-o bucată în acest caz este mai anevoioasă. 
(fig. 7.1.6). 

Rofile conducătoare se prevăd şi în acest caz cu obadă bombată. 
Roţile de curea se dimensioneazá, în general, prin determinarea sec- 
fiunii spitelor. Spitele au, în majoritatea cazurilor, secțiunea eliptică, 
raportul dintre axa mare A și axa mică a secțiunii eliptice fiind: 
a = 0,4 h. 
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Fig. 7.1.6. Roatá de curea despărțită din fontă. 


Se consideră că numai o treime din spifele roții preiau momentul 
încovoietor. În felul acesta efortul unitar de încovoiere a într-o singură 
spitá va fi: 


e = ME < o [kgf/cm2). (7.1.13) 
Li 
— W 
3 


În această relație i este numărul spifelor roții, iar M,, este momentul 
de încovoiere : 


A, = FAR [kgfem] (7.1.14) 


F, fiind forţa periferică utilă : 


F, =E [kgf] (7.1.15) 
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P puterea, în CP, v viteza curelei, în m/s (neglijînd randamentul). 
in formula (7.1.14), R este lungimea spitei între obadă şi butucul 
roții, în cm. Simbolul W în formula (7.1.4) reprezintă modulul sec- 
tiunii eliptice a spiței. Acesta se calculează cu relația: 


W= e [em]. (7.1.16) 


Introducind constructiv a = 0,4 h se poate calcula valoarea lui Ak: 


h = 4,25 dë? [em]. (7.1.17) 
1041 


În această relaţie, rezistența admisibilá la încovoiere se introduce 
cu o, = 300 kef fcm?. 

Secţiunea eliptică a spitelor este mai mică în apropierea obezij 
si mai mate în apropierea butucului, raportul razelor sectiunilor 
eliptice fiind : 

a = 0,8 a 
A,=08h, 


h şi a fiind razele secțiunii eliptice în apropierea butucului. 
Grosimea butucului se determină cu relația: 


$ = (0,35—0,4)d + 10 [mm] (7.1.18) 


d reprezentînd diametrul arborelui în mm. În vederea realizării unei 
îmbinări sigure pe arbore, lungimea butucului va trebui să satisfacă 
condiţia : 


L> (12 + 154 mm) (7.1.19) 

Grosimea obezii s, la margine se va calcula cu formula: 
sı = 0,005 D +3 [mm] (7.1.20) 

Diametrul butoanelor de fixare în cazul roților despărțite: 
— sub obadá: d, = 0,35 Vs,B +5 mm, (7.1.21) 

si fiind grosimea obezii la margine şi B lăţimea obezii; 
— pentru butuc: d, = 0,124 + (8 — 15) mm (7.1.22) 


Masa aproximativă a roţilor de curea din fontă, turnate dintr-o bucat 
se poate calcula cu următoarea formulă aproximativă: 


G=3+ Z B (3,5 + 0,45D + 0,458) [kg] (7.1.23) 
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Dacă roata se execută despărțită, la masa calculată cu formula 7.1.23 
se mai adaugă 15%,. 

În fig. 7.1.7 si 7.1.8 se arată construcfia roţilor sudate. Roțile 
mici şi mijlocii pînă la diametrul de 500 mm se execută din tablă 
(fig. 7.1.7). Varianta din fig. 7.1.7, a, este construită din benzi (obada 
şi butucul) legate cu un disc găurit (spitele) prevăzut cu nervuri 
sudate. . 

Roţile construite în această variantă se recomandă pentru lățimea 
obezii B < 350 mm şi transmiterea unei puteri P < 40 CP. 

Rofile din varianta fig. 7.1.8, b se recomandă pentru B > 350 mm. 
Obada si butucul sînt legate în acest caz cu două discuri găurite (două 
rînduri de spiţe). Pentru a obține o construcție suficient de rigidă, 
de spiţe se sudeazá nervuri de rigidizare. 

Rofile de curea în construcție sudată cu diametrul peste 800 mm 
(figura 7.1.8) se execută cu spiţe din țeavă de oţel (fig. 7.1.8, a) sau 
cu spiţe din oţel lat (fig. 7.1.8, 5). Numărul spiţelor, în funcție de 
diametrul roții, se poate lua din tabelul 7.1.11. 

Butucul roților sudate se 
execută din oțel de construcție 
OI, 50 STAS 500--63 prin strun- 
jire. Grosimea butucului este 
dată de formula : 


5, = DI. jem] (7.1.24) 


în care d, este diametrul exte- 
rior al butucului în cm, Tag Te- 
zistența admisibilă la forfecare 
(tas 500 kgf/cm?}, iar M mo- 
mentul de torsiune care este 


M — HER reien), (7.1.25) 
H 

P fiind puterea care trebuie 
transmisă, în CP si n turafia 
arborelui pe care se calează roa- 
ta, în rot/min. 

Grosimea la margine a obezii 
roților sudate se calculează cu 


` i ` relaţia : 
Fig. 7.1.7. Roţi de curea sudate D < 500 mm s = 0,002 (D + 2B) +3 [mm]. 
a — cu un singur tind de spiţe 7.1 26 
b — cu două rínduri de sgife ( «Le ) 
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Fig. 7.1.8. Roţi de curea sudate 7): 500 nm. 
a — amplasarea pe orizontală; b — amplasate pe verticală, 


Pentru roţile proiectate conform fig. 7.1.7, lățimea spițelor A 
în apropierea butucului este dată de formula: 


h = y BEE, fem] (7.1.27) 


in care 2 este numărul spitelor, 8, grosimea butucului în cm, o,s rezis- 
tenta admisibilá la incovoiere în kgf/cm?. 
Lăţimea minimă a cusăturii de sudură se calculează cu relația: 


A 431 
PRE EL EA a [cm] (7.1.28) 
Td ZZ i Taf Suter 


În această formulă Z, este numărul cusáturilor butucului, d, dia* 
metrul exterior al butucului în cm. zer rezistența admisibilá la for- 
fecare (se indică +, = 500—600 kgf/em?). 

Tabelul 7.1.11 


Numărul spifelor la roţile sudate 


iu 1 

SE | 500—800 | 800—1 000 | 1 000--1 500| 1 500 2 500) 2500—4000 
Numárul 40. 
spifelor 12 16 23 30 şi peste 
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Rotile de curea construite 
din lenin se pot proiecta cores- 
punzátor schiţei din fig. 7.1.9. 
Acestea ` se folosesc pentru 
viteza curelei pînă la v = 
= 15 m/s, maximum. Pentru 
roțile cu diametrul D< 900, 
grosimea obezii la margine 
este : 


Sı == + 20 [mm], 


(7.1.29) 


iar pentru roțile cu diametrul 
D > 900 mm, grosimea obezii 
se calculează astfel: Fig, 7.1.9. Roată de curea din lemn. 


s =— + 15 [mm]. (7.1.30) 


Grosimea spițelor este dată de relația: 


h = 2 q E + vD Par (7.1.31) 
9 


2 


care este o formulá empiricá. 


7.1.6. Dispozitive pentru întinderea curelei 


În vederea măririi forței de frecare între curea gi obada roții, 
cureaua trebuie întinsă, pretensionată. În fig. 7.1.10 si 7.1.11 se 
arată două dispozitive simple pentru întinderea curelei. În primul 
caz motorul electric de acţionare este fixat pe două glisiere 7 pre- 
văzute cu cite un canal. Suruburile de fixare 3 ale motorului sînt pla-. 
sate în aceste canale. Pentru întinderea curelii se slábesc șuruburile 3, 
după care, cu ajutorul suruburilor 2, se poate întinde cureaua pînă 
la tensiunea dorită. După întinderea curelii guruburile 3 se string din 
nou, obținîndu-se fixarea motorului pe postament. 

Uneori pentru întinderea curelei se poate folosi greutatea moto- 
rului electric de acţionare. O astfel de construcție se arată în fig. 
7.1.11. În acest caz motorul 7 se montează pe o placă de bază 2 cu 
o articulație 3. Întinderea curelei se face cu ajutorul şurubului 4. 

Dacă distanța dintre axe a transmisiei este fixă, distingem două 
cazuri : 
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Tig. 7.1.10. Íntinzátor de curea cu Pig. 7.1.11. Întinzător de curea cu pla- 
glisiere. că pivotantă. 


— distanța dintre axe este suficient de lungă şi satisface condiția 
dată de formula (7.1.4, a); 

— distanța dintre axe este mai scurtă decât cea dată de formula 
(7.1.4, a), 

În primul caz, întinderea necesară a curelei se face la montaj cu 
un dispozitiv de pretensionare, Dacă în cursul exploatării cureaua 
se lungeste, scade pretensionarea, urmarea fiind pierderile pronunțate 
de turatii la arborele condus datorită alunecării mărite a curelei. 
În astfel de cazuri, cureaua trebuie demontată, scurtată apoi preten- 
sionată și îmbinată din nou. 

Dacă, din cauza spațiului disponibil, distanța dintre axe este 
mai mică se vor folosi întinzătoarele de curea cu rolă de întindere. 
Construcţia principială a unui astfel de întinzător de curea se arată 
în fig. 7.1.12. Schemele constructive în cazul poziției orizontale a 
celor două axe ale transmisiei se pot vedea în fig. 7.1.12, a și 7.1.12, b, 
în primul caz ramura acționată a curelei fiind cea superioară, iar în 
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Fig. 7.1.12. Întinzător de curea cu rolă de întindere: 
a — amplasare pe orizontală; b — amplasare pe Vetticală. 


al doilea caz cea inferioară. Rola de întindere se plasează întotdeauna 
pe ramura liberă a curelei, 

Dacă cele două axe ale transmisiei sînt foarte înclinate întinză- 
toarele de curea se proiectează după schemele din fig. 7.1.12, e şi 
7.1.12, d. 


În tabelul 7.1.12 se dau datele constructive ale intinzátorului 
de curea reprezentat în fig. 7.1.13. Diametrul rolei de întindere D, 
este deobicei egal cu diametrul roții conducătoare D. Dacă se alege 
o rolă de întindere cu D, < D atunci diametrul minim al acesteia 
este dat de relaţia: 


Di mim = 0,8 D. (7.1.32) 


7.1.7. Exemplu de calcul 
Se cere dimensionarea unei transmisii prin curea lată pentru următoarele date 


de funcționare; Puterea de transmisie P = 100 CP; numärul de rotații al arborelui 
conducător m, = 800 rot/min; numărul de rotații al arborelui condus a, = 250 rot /min ; 
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Fig. 7.1.13, Construcţia unui întinzător cu rolă de întindere. 


distanţa dorită dintre axe circa 5 000 om. Curcaua de transmisie este din piele, Arborii 


transmisiei sint paraleli, iar axele lor în plan orizontal. Suprasarcina de pornire este- 
de 150%. 


Rezolvarea ` 
a. Diametrul roții conducătoare (7.1.1): 


D, = (1 000 + 1 200) Ea = 1100 ym = 550 mm. 
ER 800 


Din tab. 7.1.6. se alege diametrul standardizat cel mai apropiat D, = 560 mm, 


Tabelul 7.1.12 


Date constructive penteu întinzătorul de curoa cu role de întindere conf. fig. 7.1.13 


Forţa | Rola de | Roata D a lcimniplK b |b 
utilă sa întindere | condu- 2 y a i ge 
#4 CALOTE | e O O A l MMM 
B D, Pin | max, | min | 


100| 125 280 200 | 500 
100 | 125| 175| 300 250 205 
150 | 175| 275| 400 | 405| 275 | 360 | 800 | 290 | 100| 60 |280 | 200 | 210 | 130 | 25 


45 |175 | 125| 175 | 125 
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d, Viteza curelei (7.1.2): 


zD, r x 560 x 800 
CS = 
A 60 x 1 000 60 000 


= 23,4 m/s. 


c. Diametrul roții conduse (7.1.3) :, 
Dm 560 x 800 

Da = = (1 — e) = —— (1 — 0,015) = 1773 mm 

Mz 250 >- 


Valoarea coeficientului de alunecare e = 0,015 a fost luată din tab. 7.1.7. 
Diametrul cel mai apropiat, recomandat în tab. 7.1.2, este Da = 1800 mm. . 


Verificarea raportului de transmitere : 
Raportul de transmitere impus de condiţiile de funcţionare este: 


Raportul de transmitere real, luînd în considerație alunecarea curelei 
i, = (| — e) = 3,214 x 0,985 = 3,166: 1. 


Turatia reală Bpa arborelui condus : 


na, = — = A e 252 rot /min. 


Diferenţa, dintre turatia dorită n, şi turafia reală na fiind neglijabilă, diametrele 
alese pentru roțile dințate corespund. 


d. Distanţa minimă dintre axe (7.1.4): 


Amin = 2 (Du + Da) = 2 (560 + 1800) = 4720 mm, 


Această valoare fiind mai mică decît distanța dorită dintre axe, se menţine A = 
= 5 000 mm. 


e. Lungimea curelei (7.1.5): 
(De — DJ" 


L=24 + 157 (D, + D) + eme 2,5 + 1,57(0,56 + 1,8) + 


(1,8 — 0,56) 


= 13,782 m. 
4x5 
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Pentru îmbinarea capetelor se prevede 0,318 mm, astfel încît lungimea “efectiva 


a curelei va fi L == 14,10 m. 
J. Lungimea minimă admisibilá a curelei (7.1.6): 


v Y 
Lee 
min 3 5 


23,4 23,4 
=e ër EC = 7,8 pînă la 4,8 m. 


3 


Prin urmare lungimea efectivă a curelei satisface condiția. 
g. Unghiul de întăşurare a roții conducătoare (7.1.7): 


D,— D, 1.800 — 560 E 
B = 180° — A x 60° += 180° 2 X 60 = 168,120, 
o 


h. Alegerea grosimii curelei (7.1.8) : 
În tab. 7.1.5 se recomandă pentru roata conducătoare cu D; = 560 mm o rea 
dublă din piele de grosimea 3 = 9,5 mum. Raportul dintre 3 si D, este: i 


i. Tensiunea utilă admisibilá în curea (7.1.9): 


3 9,5 
a = 29 — 300 — = 29 -- 300 —— = 24 kgf/cms, 
a N 560 


3. Secţiunea curelei (7.1.11): 


75 P 75 100 
SS DES pe Ge —— = 20,5 cm: 
£ C oC1C CaS y y 1 x 0,945 x 0,82 x 0,9 x 24 x 23,4 


C, = 1 poziția arborilor fiind orizontală ; 
Cı = 1 — 0,003 (180 — 165,12) = 0,945; 
1,04 — 0,0004 V? = 1,04 — 0,0004 x 23,4” = 0,82; 


9 
i 


Ca = 0,9 (conform tab. 7.1.9). 
Cunoscind secțiunea și grosimea curelei se obține lățimea cu relaţia: 


S, 20,5 
b = — = —- = 21,6 em 
è 0,95 


Lăţimea standardizată a curelei late din piele fiind dată în tab. 7.1.3, se alege 
lăţimea cea mai apropiată și anume b --: 224 mm. 


k. Lățimea roților de curea: 
Din tab. 7.1.6 rezultă pentru cureaua cu b = 224 mm lățimea obezii roților de 


curea B = 250 mm. 
L Forța de întindere (7.1.12): 
p 165,12° 
— = 3 x 18 x 16,75 x 1 x sin EE = 898 kgr. 


Q=3X 09 X 5,6 x sin > 
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Valorile ag = 18 kgf/cm? si E = 1 sînt cele recomandate pentru condiţiile de functio- 
nare a transmisiei. 
Pe baza acestor date se alege o curea dublă din piele 


9,5 x 224 x 14 100 tip A. 1.1, STAS 615—58 


adică o curea lată, dublă, din piele avînd grosimea de 9,5 mm, lățimea de 224 mm 
și lungimea de 14 100 mm ; cureaua este tăbăcită vegetal sau combinat ; ungerea brenuitá. 
Raţile de curea se proiectează tot pe baza datelor obținute şi conforin celor arătate. 


Standarde de stat în vigoare 


STAS 615—858 Articole tehnice din Giele, Curele de transmisie obișnuite. Dimensiuni.. 

STAS 758- 49 Articole tehnice din piele. Curele de transmisie obișnuite late. 

STAS 866—8680 Articole tehnice din piele. Curele de transmisie obişnuite pe muchie.. 

STAS 1815—59 Curele de trausmisie late din pînză caucincată. 

STAS 3955—59 Suruburí cu saibá şi piulifá pentru curele. 

STAS 4226—53 Ceará de aderentá din masă parafinoasă pentru curele de transmisie 

STAS 5917—58 Articole tehnice din piele. Curele de transmisie obișnuite. Dimensinni 

STAS 6294--61 Curele de transmisie din pînză cauciucatá pentru dinamnrile vagoa 
nelor de cale ferată. 


7.2. Calciul și proiectarea transmisiilor 
prin curele trapezoidale 


7.2.1. Domeniul de utilizare 


Efectul de împănare care se produce la trecerea curelei cu sec 
fiunea trapezoidală prin canalele roților de curea are ca urmare o 
creştere puternică a forțelor normale pe suprafeţele înclinate ale 
curelei şi ale canalelor gi ca urmare creșterea forțelor de frecare 
(fig. 7.2.1). Prin aceasta crește capacitatea de transmitere. Datorită 
împănării, pretensiunea necesară a curelei este mai mică decît la 
transmisiile cu curea lată. Unghiul de înclinare a canalelor variază 
între 34” și 38° (tab. 7.2.13), iar cel al curelelor este de 40° (tab. 7.2.3). 

Transmisiile prin curea trapezoidală se folosesc în toate ramurile: 
industriei. In condiții normale de funcționare, puterea maximă trans-. 
misibilă nu depășește 300 CP. Viteza maximă admisibilă a curelei 
trapezoidale este de 25 m/s. Vitezele mai mari trebuie evitate din 
cauza creșterii alunecărilor si din cauza forțelor centrifuge crescînde, 
Randamentul transmisiilor prin curele trapezoidale variază între 0,88 
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si 0,96 în funcție de mărimea unghiului de înfăşurare y a enrelei pe 
roata conducătoare (fig. 7.2.3). Domeniul temperaturii ambiante, în 
care transmisiile prin curele trapezoidale pot lucra în bune condițiuni, 
este între — 30° şi + 80*C, 

Transmisiile prin cnrele trapezoidale se compun din nrmătoarele 
părți: 

— curele trapezoidale ; 

— roata conducătoare si roata condusă ; 

— dispozitivul pentru întinderea curelei ; 

— arborii şi lagărele. 

Curelele trapezoidale se fabrică fără sfîrşit. Dimensiunile şi forma 
lor sînt standardizate în STAS 1164—60. Roţile de curea sînt de 
asemenea standardizate în STAS 1162—60. 

Transmisiile prin curele trapezoidale prezintă următoarele avan- 
taje: 

— funcționare buná în orice poziție ; 

— realizarea unor rapoarte mari de transınitere (obişnuit 7: 1 şi mai rar pînă la 
10:10; 

7 distanță mică între axe; 

— alunecări neglijabile 

Dezavantajele transmisiei prin curele' trapezoidale față de cele 
cu curele late sînt: 


— durată đe funcționare mai scurtă ; 
— raudament mai scăzut. 


7.2.2. Datele inițiale de proiectare 


Pentru calculul şi proiectarea transmisiilor prin curele trape- 
zoidale sînt necesare urmátoarele date inițiale : 


— puterea de transmis în CP, sau kW; 

— uumărul de rotații +, ale arborelui conducător; 

— numărul de rotații n, ale arborelui condus; 

-- indicații asupra condițiilor de spațiu disponibil; 
(poziția transmisiei, distanța dorită dintre axe, temperatura 
ambiantá etc.). 


7.2.3. Stabilirea mărimii curelei 
și a roţilor de curea 


La baza dimensionării curelelor trapezoidale stau indicaţiile și 
recomandările din STAS 1163—60. 
a. În primul rând se determină raportul de transmitere : 
d EE Dag 


¡===-%, (7.2.1) 
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În această relație m, 
este turafia roții conducă- 
toare, iar n, turația roții 
conduse, în rot/min, Dy 
diametrul primitiv al roții 
conducătoare, iar Dp al 
roții conduse, în mm 


(fig. 7.2.1). 
Mărimea raportului de Tig. 7.2.1. Forma canalelor pentru curele trape- 
transmitere se poate lua zoidale. 
intre 1:1 si 10:1, res- 
pectiv 1:1 si 1:7. Alunecárile curelelor fiind mici, pierderile 
de turafii ale arborelui condus sînt neglijabile. 
b. Viteza periferică a curelei este dată de formula : 


TD, th 


=> nl E M e D 
v ET m/s] (7.2.2) 


în care valoarea lui D,, se introduce în mm. 

Pentru a putea folosi formula (7.2.2) trebuie cunoscutá márimea 
diametrului primitiv al roții conducătoare D. Această mărime trebuie 
apreciată pentru primul calcul cu ajutorul tab. 7.2.1., apoi verificată. 
Dacă aprecierea nu a fost justă, calculul se va repeta. 

Fiind stabilită viteza periferică y si cunoscînd puterea P care 
trebuie transmisă, cu ajutorul tabelei 7.2.2, se poate determina tipul 
curelei. 


c. Diametrul primitiv al rotii conduse se calculează cu ajutorul 
formulei (7.2.1): 


Dp = 1Dp1> 
Dacă valoarea găsită pentru Dp, nu corespunde”cu valorile D 
din tab. 7.2.1, se va alege mărimea imediat superioară din acest tabel. 
Distanta minimă și maximă admisibiláa dintre axe: 
A min = 0,55 (Dp + Del -H AT [mm] 
Amas = 2 (Dp + Dp) [mm]. (7.2.3) 


Valorile pentru înălțimea secțiunii curelei k se pot lua din STAS 
1164—60 sau din tab. 7.2.3 în funcţie de tipul şi secțiunea curelei 
(fig. 7.2.2). 
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Tabelul 7.2.2 


Tipul curelei trapezoidale în tuneţie de puterea de transmis 


green 


tipui curelei 
Puterea de „transmis A B | c 


D 


Idmitele vitezelor periferice, m/s 
0,1... 1 1...10 
Ll... 2 2... 5 
A 1...25 ken 
2,1... 4 2...10 
41... 7,5 5...25 2...25 2...5 
7,6... 15 5...25 2...25 
15,1... 30 5...25 i 
30,1... 60 10...25 k 
60,1...110 
ho 
110,1...190 d 
peste 190 | 


e. Distanța preliminară dintre axe: 
Ap = ml, 


Valorile pentru coeficientul m sînt cuprinse 


25 5...10 
25 5...25 
10...25 

(7.2.4) 


în tab. 7.2.4. 


f. Cu ajutorul distanței preliminare dintre axe se poate calcula 
lungimea primitiva a curele: 


cu următoarele relații : 


Tig. 7.2.2. Secţiunea curelei tra- 


Ly, =24,+ W+ L, - (7.2.5) 


D 


Valorile pentru W şi C se calculeazá 


W = F (Dor + Den) (7.2.6) 


C — 0,25 (Dp — Day? (7.2.7) 


Lungimea primitivă calculată Lp, se 
va rotunji la valoarea standardizată L, 
imediat superioară, Lungimile primitive 
standardizate ale curelelor trapezoidale 


pezoidale. sînt cuprinse în tab. 7.2.5. 
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Tabelul 7.2.3 


Dimensiunile secţiunii ewrelelor trapezoidale 
(v. fig. 7.2.2) 


tipul curelei 
Jilementele 
secţiunii Y z A B c D E 
(6 x 4) (10 x 6) (13 x 8) U7 x 11) | (22 x 14) | (32 x 10) | (38 x 25) 
10 13 17 22 32 38 
640,3 | 840,4 | 1140,5 | 144-0,5 | 19-10,6 | 254-0,7 
+0,4 +0,6 -+0,7 -+0,8 10,9 +1,2 
8,5 11 14 19 27 32 
—0,3 — 0,4 —-0,5 --0,5 — 0,6 —0,7 
2,4 3,1 4,1 5,6 8,2 9,7 
e Ap. Is 
Tabelul 7.2.4 
Valorile coclteientului n: 
Raport de E 1 | S $ 4 | E | à na 0-0 
Coeficient m | 1,50 | 1,2 | 1 | 0,95 | 0,90 | 0,85 


g. Semiunghiul de înfăşurare a curelei y se calculează cu ajutorul 
relației ` 


i— 1 


cos L = Dua (7.2.8) 


2 24 
Unghiurile de infágurare ale curelei y sînt arătate în fig. 7.2.3. 
h. Distanţa efectivă dintre axele transmisiei determinată de 
lungimea L, este: 


(7.2.9) 


Transmisia trebuie astfel proiectată încât să poată fi reglată între 
limitele 


— 1,5% si + 3% din L,. 
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i. Numărul de curele 
necesare transmiterii puterii 
se calculează cu relația: 


E A 
ZO) 
În această formulă P, 
este puterea pe care o poate 
transmite o singură curea. 
Valorile pentru Po sînt 
date în tab. 7.2.7; 7.28; 
Fig. 7.2.3. Unghiul de infágurare. 7.2.9; 7.2.10 si 7.2.11 în 
funcție de tipul curelei. 
Coeficientul condiționat de acţionare K, se va lua din tabelul 
7.2.12. 
În tabelul 7.2.6 sînt indicate valorile coeficientului de înfășurare 
K, în funcţie de unghiul y. 
j. Frecvența Încovoierilor curelei se notează cu u şi se raportează 
la secundă. Fa depinde de lungimea curelei £,, în mm, şi de viteza 
curelei v, în m/s. 


u = 2000 — [s-1] (7.2.11) 
Lp 


La transmisiile prin curele trapezoidale nu se recomandă folo- 
sirea rolelor de întindere, deoarece prin acestea, se măreşte fjeecaja 
încovoierilor. 


k. Forța exercitată de tensiunea curelei se calculează pornind de la 
momentul de torsiune : 


71 820 P 


M = P Ikgfem], (7.2.11, a) 


A; 


în care P reprezintă puterea de transmis în CP, iar n, turatia arbo- 
relni conducător. 


Tabelul 7.2.6 
Valorile coeficientului %, 


Unghiul de | | 
Infágurare y pe 20 | 110 100 90 80 70 
roata mică 
Coefí- 

1,00 | 0,98 | 0,95 | 0,92 | 0,89 | 0,86 | 0,80 | 0,79 | 0,74 | 0,68 | 0,62 | 0,56 
cient Aa ei 
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Valorile puterii specifice P 


| 


Tabelul 7.2.7 


o in funcţie de vilezä curelel şi a diametrului primitiv 


pentru curea “A (13 x 8) (extras din STAS 1163—60) 


0,95 + 


1,3 


23 — Îndrumătorul tehnicianului proiectant 


1,6 


1,5 
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Diametrul primitiv al roții Doy 


0,17 0,20 
0,32 0,36 
0,46 0,52 
0,60 0,67 
0,74 0,81 
0,87 0,95 
1.0 II 
L1 e GC 
1,2 1,3 T 
L3 Es 
1,5 
L4 e A 
1,6 
Lë Í TS 
1,6 1,8 
1.7 1,9 
2,0 
2,1 
1,8 
2,2 
1,8 


Tabelul 7.2.8 


Puterea speeilică P, in funcție de v şi D¿, pontra curele B (17 x 11) 


Viteza curelei 
mjs 


Diametrul primitiv al roții mici D ` mm 


140” 


(extras din STAS 1163—80) 


EI 


1,6 


3,5 


180 gi mai mult 


Tabelul 7.2.9 


Puterea specifică P, în functie de y și D, pentru curele C (22 x 14) 


(extras din STAS 1163—60) 


Diametrul primitiv al roții mici D ¡ Em 


Viteza curelei ? 
piu 200 224 250 280 și mai mult 
2 0,88 1,0 1,18 1,2 
3. | n2 1,4 1,59 1,7 
4 1,6 1,7 2,00 2,2 
5 TU 2,1 2,4 2,6 
6 2,3 2,5 2,8 3,1 
7 2,6 2,8 3,2 35 
8 on 3,2 3.8 4,0 
9 32 3,6 4,0 4,5 
i 10 3,6 EC 44 4,9 
11 3,8 4,3 4,8 5,4 
12 4,6 5,2 5,8 
13. in 4,9 5,6 6,1 
14 4,6 5,2 5,9 6,4 
15 4,8 5,4 6,1 8,7 
16 4,9 5,6 6,3 7,0 ` 
17 5,1 5,8 6,5 7,2 
18 5,3 6,0 6,7 7,4 
19 5,4 6,1 6,9 7,5 
20 7,7 
21 5,5 6,2 7,8 
22 7,0 
23 5,4 6,1 7,9 
24 5,3 6,0 
25 5,1 5.9 6,9 7,8 
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Tabelul 7.2.10 


Puterea specilicá P, în funcţie de v gu D, pentru curele D (32 x 20) 


(extras din STAS 1163—00) 


Diametrul primitiv al roții mici D mm 


Viteza curelci pl 
mía ` 
315 355 400 450 şi mai mult 
5 3,9 4,5 5,0 5,4 
6 4,5 5,3 5,9 6,3 
7 5,1 6,0 67 7,2 
8 5,7 6,7 7,5 8,1 
9 6,4 7,4 8,3 9,0 T 
S 10 7,0 8,1 9,1 9,9 
T 7,5 NE 9,8 10 
12 i 8,0 9,3 10 11 
13 8,4 9,8 
11 12 
14 8,9 
= 10 
15 9,2 
PEENE 12 13 
16 9,5 
17 9,7 11 
13 14 
18 
19 9,9 
i '20 
a 9,8 
AA 12 
22 9,7 
EEN 14 
o» as iš 
aA 9,3 
25 9,1 
:26 11. 
27 
28 13 
29 
— 14 
30 12 


Tabelul 7.2.11 


Puterea spoeifică P, in luneţie de v şi D,. pentru curele E (38 x 25) 
(extras din STAS 1163—60) 


Diametrul primitiv al roții mici Day 


H š mm 
Viteza curelci 


m/si y 
500 560 830 710 si mai mult 
5 6,2 7,2 7,9 | 8,4 
6 7,4 8,4 9,2 9,8 
N, E — — 
7 8,6 9,6 10 11 
8 9,8 10 11 12 
9 10 11 12 14 
10 11 13 14 15 
11 12 15 16 
o 14 
12 13 16 17 
13 14 15 17 18 
14 16 
15 18 19 
15 
17 + 
16 19 21 
17 16 18 20 22 
18 21 23 
Sc 19 ini 
19 
22 24 
20: 
21 
22 25 
==> 17 
23 
au 20 
| ¿ 26 
25 23 
26 
27 
AS 27 
29 
30 
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Tabelul 7.2.12 


Valorile cocficientului K, 
(extras din STAS 1163 —60) 


Caracterul sarcinii 


Schim- 


Categoria maşinii antrenate buri 


a b 


valoarea coclicien! 


Felul motorului de 
antrenare 


E 


tului K- 


Generatoare electrice 
uşoare 
Pompe şi compresoare . A a 
Sarcina de pornire uşoa- centrifugale și rotative 
rá, piná la 120% din WEEN AA 
cea normală Transportoare cu bandă, 
Sarcina de lucru sensibil | strunguri, maşini de gău- 
constantă tit, de filetat, de rectifi- 2 ¡0,87 | 0,80 | 0,75 
cat, pompe cu piston 
Semănători, separatoare 
' Ciururi ușoare 3 | 0,72 [0,66 | 0,60 


Cunoscând diametrul roții conducătoare de curea D,, se poate 
calcula forța exercitată de tensiunea curelei : 


[kgf). 


În formula 7.2.12 valoarea lui D,, se va trece în cm. 

1. Construcția roților de curea. Rofile de curea se execută din fontă 
cenușie Fc 20 STAS 568—61, în felul arătat în fig. 7.2.4. Roţile 
pot fi confecționate uneori şi în construcție sudată. Profilele pentru 
curele se vor dimensiona conform datelor din tabelul 7.2.13. 


251 
Dpi 


F= 


(7.2.12 


7.2.4. Exemplu de calcul 


Un motor electric asincron cu curent alternativ în scurt circuit 
de 15 kW, avînd turația n, = 1485 rot/min antrenează o pompă. 
cu pistoane. Arborele condus al pompei se roteşte cu n, = 185 rot/min. 
Axa de rotație a motorului si a pompei sînt în acelaşi plan orizontal. 
Se cere calculul transmisiei prin curele trapezoidale. Rezolvarea : 


a) Raportul de transmitere (formula 7.2.1); 


A RT 


185 


ni 


d = — = 


358 


DEF 
oPE' 098: 08E 


LOFS FF 


Le 
so+P E% 


z0+9'6 


DER 
DN 


„Ve. „e. IF IF Dk IF 
oPE' o9E 08£ | AE 2981088] aFE! 098 08€) oFE' 098 BE | off “08BE. 088 “098 2 
GEZ: S'07 <'<z Y'OT6L OSI € 031 £0+78 2 
ES I= I—ae p= + D 

eifPä ¿LI z Scl - ¿+01 (he? 1+L£ 
a0+8 61 rot FI 9108 01 so-+ LS ent york? Y 
10+18 90+2'S s'o+ t ro EE cots BIEN q 

90— s'0— s'0— t'0o— ED SD 
eu të g0+61 DNA 9'0+ 11 vor? 8 cort s a 
ECG Ss zz FL FET GOU 79 v 


8'8€ | 


PUE nea [ 


| 


aţeplozad my 39105) npusd 10ytjos MIR LAT aye SA png 5102 seg 


30[101 15 101 
-apeneo [2 
apedound 
IPMA 


359 


b) Viteza perifericá a curelei (formula 7.2.2) 


TR Dp 214 x 1485 x 200 


= = 15,54 m/s. 
60» 1 000 GU :x 1000 


Mărimea diametrului primitiv al roții conducătoare a fost apre- 
ciată la Dj, = 200 mm (v. tab. 7.2.1). După efectuarea calculelor 
se va verifica dacă aprecierea a fost justă, În caz negativ se va repeta 
calculul făcîndu-se o altă apreciere, 

Cu ajutorul tabelului 7,2.2. se va determina tipul curelei. Pentru 
puterea de 15 kW si viteza periferică a curelei v = 15,54 m/s rezultă 
tipul de curea C. Din tab. 7.2.3 pentru curea tip C găsim unghiul 
flancurilor canalelor de curea a, = 36°, iar în tab. 7.2.1 diametrul 
primitiv minim Dau = 200 mm. Prin urmare aprecierea acestei mărimi 
a fost corectă. 


c) Diametrul primitiv al roții conduse (formula 7.2.1): 
Doo = ¿Do = 8 X 200 = 1600 mm. 


Din tabelul 7.2.1 rezultă că această mărime se încadrează în cele 
standardizate. 


d) Distanța între axele roților transmisiei (formula 7.2.3): 
A min = 0,55 (Dpi + Di + A = 0,55 (200 + 1 600) + 14 =1004 mm 
Amar = 2 (Dpr + Dp) = 2 (200 + 1 600) = 3600 mm. 


Înălţimea. secțiunii curelei A s-a luat din tab, 7.2.3 pentru cureaua 
tip C. 
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c) Distanta preliminară între axe (formula 7.2.4): 
Ap = mDp = 0,85 x 1 600 = 1 360 mm. 
Valorile pentru coeficientul m au fost luate din tab. 7.2.4. 


f) Lungimea primitivă calculată a curelei L, (formula 7.2.5): 


490 000 


Lp = 24, + W+=2 x 1360 + 2826 + = 5 906mm. 


Ap 1 360 


Valoarea standardizată cea mai apropiată este dată în tab. 7.2.5 
şi anume LA = 6000 mm. 


Mărimile pentru W şi C se obţin cu ajutorul formulelor 7.2.6 
şi 7.2.7. 
W = F (Dor + Dal = (200 + 1600) = 2826 mm 
C = 0,25 (Dpe — Dp)? = 0,25 x 14002 = 490 000 mn? 


g) Distanţa efectivă dintre axele aia (formula 7.2.9) : 


A = 0,25 [L, — W + VE — WP —8C] = 0,25 [(6 000 — 2 826) + 


+ Y/(6 000—2 826). — 8 x 490 000] = 793,5 + 2480 = 3273,5 mm. 


h) Numărul de curele: necesare trausmiterii puterii de 15 kW 
(formula 7.2.10). 
D 15 15 


A ae eo = = 5,13, 


PIK Ke 4,85 x 0,75 x 0,80 2,93 


unde P, = 4,85 rezultă din tab. 7.2.9 pentru viteza v == 15,54 m S, 
iar K, = = 0,75 din tab. 7.2.12; deoarece acționarea se face cu un 
motor cu curent alternativ în scurt circuit, lucrîndu-se în două schim- 
buri: K, = 0,80 din tab. 7.2.6 pentru y = 120° 


cos JL = Dp 22 = 200 -° 7 |- = 0,4972. 
7 24 2 x 1406 


Prin urmare — S 60°10 si y = 120*20). 


Rezultatul z == 5,13 se poate rotunji în jos de unde rezultă că 
va fi nevoie de 5 buc. curele, care în cazul de față se notează C 6000 
c 5 STAS 1164—60. 
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i) Frecvența incovoterilor (formula 7.2.11): 


u = 2000 2 = 2000 15% 


= 5,18. 
Wi 


Avînd în vedere că 4 < 30, transmisia corespunde și din acest 
punct de vedere. 


j) Forţa exercitată de tensiunea curelei (formula 7.2.12): 


1 620 x P’ 20 x 15 x 1,36% 
mM = 71820 x P’ _ 71620 x 15 x 1,36 


= * = 983 kgfcm. 
DI 1 485 SES 
F = 2H 2% — 98,3 kgf. 

Dp 20 


k) Secțiunea canalelor peniru curelele trapezoidale : 


Pentru roata conducătoare se va alege unghiul de înclinare al 
canalului mai mic decît la roata condusă. În cazul de față pentrn 
canalul roții conducătoare cu Dp, = 200 mm se ia din tab. 7.2.13 
coloana C corespunzător formei curelei a = 40° + 1°; pentru roata 
condusă cu Dp = 1600 mm rezultă canalul cu o = 38° + 30". 


Standarde do stat în vigoare 


STAS 1162—65 Transmisii prin curele trapezoidale. Roţi de curea. 

STAS 1163—80 Transmisii prin curele trapezoidale. Prescripţii de calcul şi proiectare. 

STAS 1164—60 Transmisii prin inele trapezoidale. Curea trapezoidală: Dimensiuni, 

STAS R 1736—50 Transmisii prin curele trapezoidale. Curea trapezoidală fără fine, 
de cauciuc. Condiţii generale. 

STAS 4584—59 Reţea cord pentru curele trapezoidale. 

STAS 7192—65 Curele trapezoidale înguste. Dimensiuni. 


BIBLIOGRAFIE 


1. Resetov, D. N. Organe de maşini. (traducere din limba rusă). Bucureşti, ditura 
tehnică, 1963, 

2. Niemann, G. Maschincnelemente, Vol. II, Berlin— Heidelberg, I. Springer, 1961. 

3. Organe de maşini. Vol. II, Culegere de standarde, București, Editura tehnică, 1965. 


* Coeficientul 1,36 transformă kw în CP formula fiind valabilă pentru CP. 
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7.3. Transmisii cu lant 


7.3.1. Domeniul de utilizare 
a transmisiilor cu lant 


Transmisiile cu lanţ se folosesc în cazurile în care mișcarea de 
rotaţie trebuie transmisă fără alunecări, adică cu raport de trans- 
mitere constant gi distanță între axe relativ mare. Transmisiile cu 
lanț se vor folosi prin urmare, atunci cînd din cauza distanței prea 
mari dintre axe, nu pot fi utilizate angrenajele. 

Viteza maximă admisibilă a lanțului este de 15 m/s; raportul 
de transmitere maxim 7: 1, În anumite cazuri la transmisiile în func- 
ționare lentă (v < 3 m/s), raportul de transmitere poate să urce 
pînă la 10:1; puterea maximă transmisibilă pentru condiții normale 
de funcționare este 2000 CP. Randamentul transinisiilor cu lanţ este 
0,95—0,98. Ele se folosesc în toate ramurile industriei constructoare 
de mașini. Transmisiile cu lanț, folosite în construcția de maşini se 
compun din următoarele elemente : 


— lanțul de transmisie; 
— toata conducătoare și roata condusă; 
— dispozitivul de întindere al lanțului; 
— carcasa protectoare ; 
— instalația de ungere. 


Transmisiile cu lanț (fig. 7.3.1) necesită montaj foarte îngrijit 
şi. o întreţinere atentă. În aceste condiţii ele funcționează satisfăcător, 


Fig. 7.3.1. Transmisie cu lanţ cu role, 
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7.3.2. Datele iniţiale necesare proiectării 


Pentru proiectarea unei transmisii cu lanţ, trebuie cunoscute 
următoarele date: 


— puterea transmisă, în CP sau kW; 

— turafia arborelui conducător n, si a arborelui condus pp, în rot/min; 
— condiţiile de funcționare (cu sau fără şocuri); 

— condiţiile locale de spaţiu, 


De remarcat faptul că sensul de rotație, a transmisiilor cu lanț 
nu poate fi inversat. 


7.3.3. Stabilirea mărimii lanţului 


Lanfurile de transmisie folosite în construcția de mașini sînt de 
următoarele tipuri : 

a. lanțuri cu bolturi, denumite şi lanțuri Gall; 

b. lanțuri cu bucșe; 

7 c. lanțuri cu role (fig. 7.3.2); 

d. lanțuri cu dinți (fig. 7.3.3). 

Lanfurile cu role si lanțurile cu bolțuri se folosesc la transmiterea 
puterilor mici, viteza lanțului nedepásind 0,2—0,3 m/s sau se folosesc 
ca lanțuri de forță, 

Pentru transmisiile de putere, la turafii obișnuite în construcția. 
de mașini, corespund lanţurile cu .role, cu zale scurte şi lanțurile cu 
dinți. 

lanţurile cu role și zale scurte sînt standardizate în STAS 2607—68 
recomandate pentru uz general si în STAS 5174-63 pentru uzul 
industriei petroliere şi miniere. În fig. 7.3.2 se arată construcția 
unui lanţ cu role si zale scurte. Lanțul cu role se compune din zalele 
exterioare 7 şi zalele interioare 2. Zalele sînt legate între ele prin 
intermediul bolfurilor 3. 

Bucsele 4 servesc ca element intermediar între rola 5 şi bolful 3. 
Lanfurile cu role se clasifică după numărul rîndurilor cu zale în: 


— lanțuri cu un rînd de zale (fig. 7.3.2, a) simbol SCT: 
-- lanţuri cu două rînduri de zale (Fig. 7.3.2, b), simbol SC2; 
- lanţuri cu trei rînduri de zale, simbol SC3. 


Împreunarea celor două capete ale unui lanț cu role se face cu 
ajutorul zalei de legătură. Bolturile zalei de legătură se asigură cu 
clemă, cu piulitá (STAS 4373—54 sau STAS 4074—53) și cu cuie 
spintecate (STAS 1991—60). Lanțurile cu role gi accesoriile lor se 
fabrică în R.S. România într-un sortiment mare. 

Lanțul cu dinți reprezentat în fig. 7.3.3 nu este standardizat în 
R.S. România si nici nu se fabrică în țară în mod curent, 
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Fig. 7.3.2, Lanturi cu role: 
& — cu un rind de zale; b — cu două rinduri de zale, 


See 


Fig. 7.3.3. lanţ en dinţi. 


Tabelul 7.3.1 


Determinarea numărului de dinţi al reit conducătoure 


Numărul de dinţi £, al roții conducătoare 


Raportul de transmitere d 


lanț cu role lanț cu dinţi 
1-2 27—31 35—40 
2—3 25—27 31—35 
3—4 23—25 27—31 
4—5 21-23 23—27 
5—6 17—21 19--23 
>6 13—17 17--19 


Dimensiunea caracteristică a lanțurilor de transmisie este lungi- 
mea pasului. Pasul are simbolul p (vezi fig. 7.3.2, a) si se indică 
în țoli sau în mm. 

Calculul pentru stabilirea mărimii lanțului de transmisie decurge 
în felul următor: 

1. Se va determina raportul de transmitere: 


==. (7.3.1) 


2. Numărul de dinți al roții conducătoare z, se determină în baza 
raportului de transmitere ? din tabelul 7.3.1. 
Numărul de dinţi al roții conduse: 
Za = 127. (7.3.2) 
3. Se calculează pasul limită al lanţului de transmisie cu relaţiile 
empirice ; 
— pentru lanțul cu bucşe şi role: 


5 800 


< j= [mm]; . 7.3.3 
P DE [mm]; . (7.3.3) 
— pentru lanţul cu dinți: 
4 760 
p< ¿2 [mm]. (7.3.4) 
Y 
4. Viteza lanțului : 
RR ADI, 7.3. 
60 x 1000 Di: e 


unde pasul p este dat în mm. 
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5. Viteza maximă admisibilá a lanțului: 
— pentrn lanţul cu role: ` 


PE y= [m/s]; (7.3.6) 
i p 
— pentru lanțul cu dinţi: 
Unas < 10 y= [m/s]. (7.3.7) 
p 


6. Distanța minimă admisibilá dintre axe: 
Amin = 244 GIN (7.3.8) 


7. Distanţa maximă admisibilă dintre axe: 
Ama = 80 $. (7.3.9) 


Pentru asigurarea unei funcționări satisfăcătoare este necesar ca 
A min < A < A mas: 
8. Numărul zalelor m, se calculează cu relația: 
24 2 + ža (22 — 23% 
m = =p AL, 7.3.10 
H u 2 zi: 39,5 A ( 
În această formulă A este dat în mm. 
Dacă numărul zalelor calculat este fracfionar se rotunjeste la numá- 
rul întreg cel mai apropiat. 
9. Cunoscînd pasul și numărul zalelor, lungimea lanțului £ se 
obține cu relaţia : 
L = mp. (7.3.11) 


' Lungimea lanțului se măsoară în stare întinsă, cu o sarcină pre- 
cizată în STAS 2607—56 tab. 2 în funcţie de mărimea sa. 
10. Distanţa reală (precisă) dintre axe va fi: 


a PN BE pi (7.3.12) 
4 
În această relaţie: 
a = m — ata (7.3.13) 
b = ea (7.3.14) 


: Tabelul 7.3.2 
Presiunea udmisibilă pe rolă sau pe dintele lanţului 


„ Pasul 
P, mm 


Tanţ eu role Lanp on dinți 


50 
200 
400 
600 
800 

1 000 
1 200 
1 600 
2 000 
„2 400 
2 800 


12 20 30 40 12,7 19,05 
15 25 35 50 15,87 25,4 31,75 
n, tot eN presiunea admisibilă Sa kat mm 
i 1 
3,5 3,5 3,5 3,5 2,0 2,0 2,0 
3,15 3,00 2,87 2,62 1,80 1,70 1,64 
2,87 2,62 2,42 2,10 1,64 1,50 1,40 
2,62 2,34 2,10 1,75 1,50 . 1,32 1,20 
2,42 2,10 1,85 Ian: 1,40 1,20 1,05 
2,24 1,90 1,56 — 1,32 1,10 0,95 
2,10 1,75 1,50 -- 1,20 1,00 | 0,72 
1,85 1,50 —- — 1,05 0,86 — 
1,66 == — -- 0,95 0,72 — 
1,50 = as ue 0,86 = = 
1,37 -- — nr o 0,78 — -— 
Es za In ES 0,72 — = 


3 200 


11. Lățimea b a lanțului : 
— pentru lanț cu role 


5 Ph 2 
a [um]; (7.3.15) 
Oa Udy j 
H D e D S h yn ` 
— pentru lanț cu dinți l E 
GËT ' 
p = APR imm]. (7.3.16) 
Ta Udy 


În formulele 7.3.15 si 7.3.16 s-au adoptat următoarele notații: 
P este puterea de transmis, în CP; 


presiunea admisibilă pe rola sau pe dintele lanțului în 
'kgij/mm? (valorile pentru c, sînt cuprinse în tab. 7.3.2); 
viteza lanțului, în m/s; ? 

diametrul bolfului zalei în mm 

coeficientul de exploatare. 


Coeficientul A, se compune din: 


în care: 


K, = kikahakikska. (7.3.17) 


h, este un coeficient care fine seama de felul solicitării ; 
kı = 1, pentru solicitare liniştită ; 
k, = 1,25 .., 1,5, pentru solicitare variabilă ; 
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hy este un coeficient care fine seama de procedeul de intin- 
, dere a lanțului ; 


ka = 0,9, pentru întindere prin suportul motorului; 

Ra = 1,1, pentru întindere cu întinzător; 

ka = 1,5, pentru cazul în care lipseşte dispozitivul de 
întindere ; 


ha este un coeficient care depinde de raportul dintre nu- 
mărul de zale ale lanțului şi suma z; + 2, si de 
distanța dintre axe A; 


- 


ka = 1,5, cînd ——s 1 şi A 25p; 


kg = 1,0, cînd —— > 1,5 si A = (30 ,.. 50)p; 


ka = 0,8, cînd ——- > 2,0 şi A = (60... 80)p; 


unde m este numărul de zale; 


k, este un coeficient care fine seama de unghiul de înclinare al 
distanței dintre axe față de orizontală; 


ha = 1,0, cînd a 60°; 
ha = 1,3, cînd « > 60°; 


k; este un coeficient care fine seama de procedeul de ungere; 


ky = 0,8, pentru ungere în baia de ulei sau cu pompa; 
k; = 1, pentru ungere prin picurare ; 
ks = 1,5, pentru ungere intermitentă ` 


kg este un coeficient care fine seama de durata de lucru; 


ka= 1, pentru lucrul într-un schimb; 
kg = 1,2, pentru lucrul în două schimburi; 
fig = 1,5, pentru lucrul în trei schimburi. 


Valori totale recomandate pentru coeficientul de exploatare sint : 


K. 2,5, pentru lanțul cu dinți; 
K< 2, pentru lanțul cu hucşe şi role, 


12. Sarcina pe ramură acționată a lanțului : 


F= +F, +F, (7.3.18) 


24 — Îndrumătorul tehnicianului proiectant 369 


În această relație 
Fi EL hen. (7.3.19) 
v 


F, reprezintă forța utilă care apare datorită puterii P transmise, 
în CP iar v este viteza lanțului, în m/s. 


Gu 


F, =% [kgf] (7.3.20} 


D 
— F, solicitarea lanţului datorită forței centrifuge ; 
— G masa lanțului pe metru liniar, în kg; 
— g accelerația gravitațională, (2 = 9,81 m/s?) ; 
-Forța centrifugá se va lua în considerare numai în cazul cînd v > 5 m/s. 


GA 


1 000 


Fc = Kr (kgf] (7.3.21) 


— Pe solicitarea lanţului datorită greutăţii proprii; 

— A distanţa dintre axe, în m; 

— G masa lanțului pe metru liniar; 

— Ke un cociieient în funcție de înclinația distanţei dintre axe (pentru poziția 
orizontalá K; = 2,5; pentru poziția verticală K; = 1; pentru poziţia înclinată pînă 
la 60” de la orizontală K; = 2). 


13, Coeficientul de siguranță C al lanţului: 


Sr e y 
C=" (7.3.22) 


În această relație S, reprezintă sarcina maximá de rupere a lan-. 
fului indicat în STAS 2607—63 (v. tab. 7.3.3). Coeficienții de sigu- 
ranfá sînt indicaţi în tabelele 7.3.4. 


Pe baza acestor date se va alege lanțul conform celor precizate 
în STAS 2607—63 sau 5174—63. 


14. Verificarea la uzură a lanțului se face cu ajutorul relaţiei: 


T=% >F, (7.3.23) 


> 
K, 


în care 
T este forfa maximă transmisihilă a lanțului, în kgf; 
— Ge presiunea admisibilá pe boltul lanțului, în kgf/min*; 


— K, coeficientul specific de funcționare ; 
— S suprafața solicitată a boltului, în mm’. 
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Tabelul 7.3.3 


Sareina de rupere a lanțului cu role şi zale scurte 
(extras din STAS 2607 — 63) 


Pasul Diametrul bolfului Sarcia de rupere 
P, mm 2, ua a 

9,525 3,2 600 

9,525 5,7 700 
12,700 3,4 750 
12,700 4,9 750 
12,700 5,2 1500 
12,700 5,6 1500 
12,700 7,7 1 500 
12,700 8,2 1 500 
15,875 6,5 2 000 
15,875 9,7 2 000 
19,050 11,7 2 600 
25,400 17,0 4 200 
31,750 19,6 5 500 
38,100 25,4 10 000 
44,450 31,0 12 800 
-50,080 31,0 16 000 


Tabelul 7.3.4 
Cooficienfil de siguranță C 


Tant cu dinți Lant cu role 
er SE 31,75 12—15 20 —25 30—35 40—50 
Cuuticient de siguranță C 
<50 20,0 20,0 200 ] 70 7,0 7,0 7,0 
200 22,2 23,4 25,8 7,8 8,2. 8,55 „8,95 
400 24,4 26,7 32,0 8,55 9,35 10,2 11,7 
600 26,7 30,0 36,7 9,35 10,3 11,7 14,0 
800 29,0 33,4 41,5 10,2 11,7 13,2 16,3 
1 000 31,0 36,8 46,5 11,0 12,9 14,8 — 
1 200 33,4 40,0 51,0 11,7 14,0 16,3 = 
1 600 37,8 46,5 — 13,2 16,3 kt — 
2 000 42,0 53,5 — 14,8 — — — 
2 400 46,5 - — 16,3 — — — 
2 800 51,0 = — 18,0 — = e 
3 200 55,5 E — — = = — 
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Suprafata solicitatá a boltului este: 


S = 0,76 dl, în cazul lanţului cu role; 
S = 0,76 db, în cazul lanțului cu dinţi; 


— d fiind diametrul bolțului, în min; 


— 1 lungimea boltului, în mm; G 
— b lăţimea lanțului cu dinţi, în mm. 


7.3.4. Solicitarea arborilor 


Arborele conducător este solicitat de momentul de torsiune: 


71620 P 


n 


M, = [kgfem] 


si de forța încovoietoare: (7.3.25) 


F,=115F 


S My, i i E 
în care F = — (iar Da din relația (7.2.27). 
«fl 
„Prin coeficientul 1,15 se fine seama de faptul că lanţul este pre- 
tensionat de dispozitivul de intindere. 
Încărcarea lagărelor se calculează pornind tot de la forța F. 


Momentul de torsiune M, care solicită arborele condus se obţine 
cu ajutorul relaţiei: 


M, = ¿Myn, (7.3.26) 


y fiind randamentul total al transmisiei cu lanț (n = 0,92) iar raportul 
de transmitere. 


7.3.5. Dimensionarea roților pentru lant - 


Comitetul tehnic ISO/TC 100 a elaborat în 1963 un proiect prin 
care se stabileşte pentru golul dintre dinții roții de lanț două forme: 
o formă a profilului minim al dintelui (fig. 7.3.4) sí o formă a proti- 
lului maxim al dintelui (fig. 7.3.5). 

Cum țara noastră a aderat la ISO, proiectanfii noştri vor adopta 
la proiectele lor aceste forme. 

Elementele geometrice ale roții si ale profilului frontal al danturii 
se calculează cu următoarele relații : 
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Paugonul |, 
postas y ` 


- == 


Fig. 7.3.4. Profilul danturii pentru Fig. 7.3.5. Profilul danturii pentru) 
¿=9- 19. z> 19. 


Diametrul cercului de divizare : 


(7.3.27 


a 


în care p este pasul, în mm, iar z numărul de dinţi al roții. 
Diametrul de virf: 


De mas = De + 1,255 E d, [mm] 
d, fiind diametrul rolei lanțului ; 


(7.3.28) 

Do min = Da + pfi — SS — d, [mm]. 
Diametrul cercului de fund l 
D; =D, — d (7.3.29) 


Pentru cota D, se recomandă următoarele tolerante : 
f À 
— pină la D, = 127 mm, 0,25 mm; 


— pentru Dy între 127 și 250 mm, 0,30 mm; 

— pentru Dy > 250 mm, je 6. 

Elementele de proiectare ale profilului minim conform fig. 7.3.4: 
rı = 0,505 d. 


8 = 1402 — E (7.3.30) 


R, = 0,124,(z + 2). 
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Fig. 7.3.6. Profilul transversal al danturii, pentru lanţ cu un rând 
pentru lanţ cu două rînduri gi pentru lanţ cu trei rtuduri 


Elementele de proiectare ale profilului maxim conform fig. 7.3.5: 
ze ss D „5054, + 0,069 Y d, 
& = 120° — EN R, = 0,084, (2? + 180). (7.3.31) 


z 


Forma efectivă a golului dintelui trebuie să se încadreze în limitele 
profilelor arătate în fig. 7.3.4 si 7.3.5. 


Elementele geometrice ale profilului transversal se aratá în fig, 
7.3.6 şi se determină precum urmează : 


Lățimea dintelui pentru lanțul simplex (cu un rînd) : avînd pasul 
$< 12,7 mm 
B, = 0,93 a 
cu pasul p > 12,7 mm 
B, = 0,95 a 
În mod similar, pentru lanțul duplex (cu două rînduri) gi triplex 


“cu. trei rînduri) : 
pentru p< 12,7 mm 


Bı = 091 a. (7.3.32) 
pentru p > 12,7 mm 
B, =0,93 a. 
Pentru lanţuri cu mai mult de trei rînduri avindpasul p< 12,7 mm: 
B, = 0,884 
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avînd pasul p > 12,7 mm 


B, == 0,904. (7.3.33). 
Lățimea peste doi dinți: 
B, = B, +e. i 
Lățimea peste trei dinţi: 
B, = B, + 2e. 


Lățimea peste n dinți: 
B, = B, + (n — Me. 


Toleranta pentru DPP, și B, se ia: je 6. 
Mărimile pentru d,, a, e si p sînt date în STAS 2607—63 şi STAS. 


5174—63. A 
Tesitura lățimi dintelmi 
c = 0,134, (7.3.34). 
Raza teșiturii dintelui 
` F = 1,5d,. (7.3.35) 
Diametrul maxim al obezi : 
Do = Dp — b, — 2. (7.3.36 


Valorile pentru b, sînt date în STAS 2607—63 şi STAS 5174—63. 
Raza de racordare Ty: 
pentru p< 9,525 mm: r = 0,2 mm 
pentru p între 9,525 si 19,05 mm: 73 = 0,3 mm 
pentru $ între 19,05 si 44,45 mm: r, = 0,4 mm (7.3.37) 
pentru p între 44,45 si 76,2 mm: r; = 0,6 mm 
Numărul preferat de dinți este: 17, 19, 21, 23, 35, 38, 57, 76, 
95 şi 114. 
Bátaia radială maximă a danturii se recomandă: 
b; = 0,0008 D; + 0,08 mm. (7.3.38) 


Rotile pentru lanț (fig. 7.3.7) se confecționează de obicei din fontă 
sau din oțel turnat. Dacă numărul de dinţi al roții este z > 40 si viteza. 
lanțului v < 5 m/s materialul roților va fi fontă cenușie de calitate 
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PE 
LE 
pi 

ZAZA 


Tig. 7.3.7. Roti cu lanț: 


a -- Desenul de esceuţie al unel rofi pentru transmisie eu Int cu role; 
b — Commune dintate aplicate 


le 25 STAS 568—61 sau oțel turnat OT 50 STAS 600—61. Mate- 
rialul roților de trausmisie cu viteza lanțului 5 < v < 10 m/s va fi 
din fontă cenușie turnată în cochilie cu coajă dură, avînd duritatea 
superficială AB = 280—400 sau oțel turnat OT 60 A STAS 600—61. 
Dacă viteza lanțului v > 10 m/s roțile se execută din oțel de îmbună- 
táfire OLC 45 STAS 880--60 dantura cálitá superficial cu c.i.f. sau 
cu flacără, la duritatea HB = 450—550. Rofile transmisiilor cu lanţ 
pentru transmiterea unor puteri P < 6 CP şi viteza lanțului v < 3 mjs 
se pot fabrica din materiale termoplastice cu inserfie de fibre textile, 
în special cînd se cere o funcționare deoschit de silenfioasá a trans- 
misiei. 

Ungerea lanțului de transmisie și a roților se face cu unsoare con- 
sistentă sau ulei mineral. Pentru transmisiile cu lanț avînd viteza 
v <3 m/s se recomandă ungerea cu uusoare consistentă, pentru rul- 
menfi STAS 1608—50. Ungerea transmisiilor cu lanţ cu viteză 
az 93 m/s se face cu ulei mineral 405, 408 sau 410 STAS 751—49, 


Ungerea cu 'unsoare consistentă, se face temporar, aplicînd pe 
lanț un strat nu prea gros de unsoare. În cazul ungerii cu unsoare 
consistentă trausmisia nu are nevoie de carcasă metalică, ci doar de 
o apărătoare pentru prevenirea accidentárii muncitorilor. 

Ungerea cu ulei mineral se poate face cu un ungător cu picurare 2, 
prin barbotaj, sau cu o pompă de ulei. În toate aceste cazuri, trans- 
misia se va prevedea cu o carcasă sudată din tablă 7, avînd în partea 
inferioară un rezervor de ulei. (fig. 7.3.8). La punctul cel mai adînc 
al rezervorului de ulei se va prevedea un robinet sau un dop de scurgere 
a ulciului. Ungerea prin pompă se face cu o pompă cu roți dințate 
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care se montează în interiorul carcasei sau în afara acesteia. Actio- 
narea pompei se face de la arborele conducător, tot cu o transmisie 


cu lanț. 
7.3.6. Dispozitivul pentru întinderea lanţului 

an, Fi 

Pentru a se asigura o bună funcționare, lanţul de transmisie trebuie 

pretensionat, adică întins cu o forță de circa 15% din forța utilă Fp.: 

Întinderea lanțului se poate face prin deplasarea corespunzătoare 

a motorului, prin plasarea înclinată a motorului pe un dispozitiv: 


mm LI 


cn A 
Y ONL 

E NSG 
H 


Fig. 7.3.9. Dispozitive pentru întindere transmisii cu lanţ cu role: 
dispozitiv rigid; r — dispozitiv clastic vu are; d — exemple 


a — dispozitiv elastic cu contra greutate; h 
de amplasarea dispozitivului elastic cu are, 
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articulat (ca la curelele plate) sau printr-un intinzátor (fig. 7.3.9). 
Tendorul poate fi cu autoreglarea forţei de întindere cu contragreutate 
(fig. 7.3.9, a), cu reglarea forțată a forței de întindere (fig. 7.3.9, b), 
sau cu reglarea automată cu un tendor cu arc (fig. 7.3.9, c). Dispo- 
zitivele de întindere cu tendor se vor întrebuința atunci cînd distanța 
dintre axe este fixă și nu poate fi reglată. 

Datorită formei poligonale a danturii si datorită elasticității 
lanțului cele două ramuri ale lanţului sînt supuse, în cazul rezonanţei, 
unor oscilaţii transversale și longitudinale. Ca urmare a acestor osci- 
Jan creşte uzura lanţului, iar funcționarea nelinigtitá a lanţului 
produce zgomot. În fig. 7.3.10 se arată forma în care se produc osci- 
lafiile transversale de bază (fig. 7.3.10, a) şi în prima armonică 
(fig. 7.3.10, 5). Turaţia critică a oscilafiei de bază este dată de relaţia : 


ha = d E [rot/min], (7.3.37) 
iar a oscilației de primă armonică: 
no = Zhao [rot/min] (7.3.38) 


în care F este sarcina pe ramura acționată a lanțului (7.3.18), G masa 
lanțului pe metru liniar, £, lungimea ramurei libere a lanțului 
(L, = A) 

Turafia critică a oscilaţiilor longitudinale se calculează cu relația : 


nao = E (7.3.39) 
şi prima armonică a oscilafiei longitudinale cu relația : 
na = na. (7.3.40) 


Dacă turatia critică este între 0,8 1, < m, < 1,20 n, respectiv 
Dän, < na < L25 m, transmisia trebuie recalculatá modificind dis- 
tanta dintre axe respectiv numărul de dinți z1. În caz că modificarea 
nu este posibilă se vor adapta glisiere pentru amortizarea oscilaţiilor 
în felul arătat în fig. 7.3.11 [2]. 

lanţurile cu bolfuri şi lanțurile cu bucşe se calculează numai la 
rezistenfa la rupere cu formula : 


F< 2 (7.3.41) 


7.3.7. Exemplu de calcul 


Să se determine datele necesare proiectării transmisiei cu lanţuri 
avînd următoarele date de -proiectare : puterea de transmis 20 CP, 
turația motorului 4, = 1485 rot/min, turația arborelui coudus 
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Fig. 7.3.10. Oscilatiile lanțului în timpul Fig. 7.3.11. Dispozitiv clastic pentrw 
funcţionării. „ întinderea transmisiei cu lanţ scurt 


fna = 320 rot/min, distanța disponibilă dintre axe 600—700 mm, 
unghiul de înclinare al axelor față de orizontala a = 25”. 


Rezolvarea : 
Raportul de transmitere (relația 7.3.1) 
Fes RER E N ala 
Ba 320 

Numărul de dinţi al pinionului (conform indicafiilor din tabelut 
7.3.1) 2, = 22. 

Numărul de dinţi al roții: z, = îz, = 4,64 x 22 œ 102. 

Se alege lanț de transmisie cu role conform STAS 2607—63. 

Pasul lanţului va fi (7.3.4) : 


___5800 ` 5800 


Se adoptă lanțul cu pasul $ = 15,875 mm. 
Distanţa minimă dintre axe (relația 7.3.8): 
Aan = ATA p = 222 x 15,875 = 404 mm. 


min E 3,14 


Distanţa maximă admisibilá dintre axe (7.3.9): 
Amar = 80 p = 80 x 15,875 = 1 270 mm. 
Deoarece Apin < A < Aaen distanţa cerută, dintre axe A = 700 mm 
corespunde. 
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Numárul zalelor ui 


m = 24 pata y zp 2%700 , 124 | 80% x 15,875 
Cp SC 54 15,875, 2 39,5 x 700 


= 154,4. 


Se P m = 154 zale. 
Lungimea lanțului (7.3.11): 

= m p = 154 X 15,875 œ 2 445 mm. 
Distanța precisă dintre axe (7.3.12) : 


at Vaz y 92 + V9 — 8 x 162 


A = in F f F x 15,875 = 699,3 mm; 


SH zez 102 — 22 Se 
LP (LU ) 162, 


Coeficientul funcțional (7.3.17) : 
k. == Ri Bohok br, => 1 Ka 0,9 Xx 1x 1 X 1 Ka 1,25 == 1,13; 
kı = 1, fiind vorba de solicitare normală ; 
ka = 0,9 întinderea lanţului fácindu-se prin deplasarea motorului ; 

Deoarece Î. = = 40,94 < 50; 

p 18,875. 

Rag= 1; 
Ra = 1, deoarece g < 60°; 
k; = 1, ungerea făcîndu-se prin ungător cu picurare; 
Re = 1,25 transmisia lucrind în două schimburi; 
Viteza lanțului (7.3.5): 


Zait) 22 x 1485 x 13,875 x 
panim e AAA — 8,69 m/s. 
x 1000 60 x 1000 


Viteza maximă admisibilă a lanțului UE) 


Pms = 732 = 73 = 8,6 m/s, 
15,875 


„ Deoarece Umare V, lanţul cu role ales corespunde. 
Lățimea lanțului. 
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Din tabelul 7.3.3 rezultă pentru pasul p == 15,875 mm presiunea 
admisibilă o = 2,1 kgf/mm?. Conform formulei (7.3.15) lățimea 
lanțului rezultă : 

100 PX, _ 100x<20x 1,13 


l = = = 24,54 mm. 
avd, 21 x 8,63 x 5,08 


În STAS 2607—63 pentru lanțul cu pasul 15,875 se indică pentru 
lățimea interioară a zalei exterioare 4, = a + 2g = 9,53 + 2 x 2 = 
= 13,53 mm. , 

Deoarece 1 > a, va trebui ales un lanţ cu două rînduri de zale. 
În acest caz, 1 <a, = 2 x 13,53 = 27,06 mm, încît lanțul cu două 
rînduri de role va corespunde. 


Sarcina pe ramura acționată a lanțului (7.3.18): 
75x P 75:20 
v 8,63 


Forța utilă (7.3.19); F, =- 


Deoarece v > 5 m/s se va lua în considerare si forța centrifugá 
F (7.3.20): 
Gu? 1,85 x 8,632 
F, = eege 14 kef. 
g 9,81 


Masa pe metru liniar de lanț G este indicată în STAS 2607—63, 
G= 0,76 kg. Deoarece greutatea este indicată în standard pentru 
lanțul cu un singur rînd de zale, iar la punctul 9 s-a adoptat un lanţ 
cu două rînduri de zale, greutatea a fost dublată. 

Sarcina daţoată greutăţii proprii (7.3.21) : 

__ 9185 x 700 


GA S 
H. = K —.= 2 — ps 2,6 kegi. 
Pe =K; 1 000 Vom ` "7 6 kg 


Prin urmare : 
F = F, +E, + Fg = 174 + 14 + 2,6 = 190,6 kgf. 


Coeficientul efectiv de siguranță (7.3.22) : i 

Sarcina maximă de rupere a lanțului simplu conform STAS 
2607—63 este S, = 2000 kgf, deci, lanțul cu două rînduri de zale 
S, = 4000 kgf (vezi tab. 7.3.4): 


Coeficientul de siguranță C, recomandat este dat în tabelul 7.3.4, 
C, = l4. Deoarece C > C,, lanțul ales va corespunde. 
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Sarcina pe arborele roții lanţului (7.3.25): 
Q = K, F = 1,15 x 190,6 = 219,20 kgf; 


S-a trecut K, = 1,15 deoarece o < 40° şi funcționarea transmisiei 
se produce fără şocuri. 

Pe baza acestor date se alege lanțul: 

Lanp cu bucse si role 010 A — 2 x 154 zale STAS 2607—63. 

Elementele geometrice ale roților pentru lanț în secțiunea fron- 
tală (7.3.27— 7.3.36) : 


Diametrul de divizare: 


15,875 15,875 
Da = PL — === 111,3 mm; 
(ge = 180 0,14263 
siu sin E 
D 22 
15,875 15,875 
Di = E -— = — = 5198 mm; 
„180 „180 0,03054 
sin sin 
Za 102 


Diametrul de vîrf: 


D, ma = Da + 1,25 $ — d, = 111,3 + 1,25 x 15,875 — 10,16 = 
— 120,984; 


Se adoptă D, = 120 mm. 
Diametrul cercului la fund : 


Da = Da — d, = 111,3 — 10,16 = 101,14 mm. 
În mod aħalog rezultă pentru roata condusă : 
D, = 529,5 mm 
Do = 509,64 mm. 
Se alege profilul maxim: 
Ys = 0,505 d, + 0,06%/d, = 0,505 x 10,16 + 0,069 10,16 = 5,28 mm; 
a, == 120 — Y —120- = ieg, 
z 22 
Ra = 0,008'd, (z2 + 180) = 0,008 x 10,16 (222 + 180) = 54 mm. 


Elementele geometrice ale profilului transversal: 
Pentru lanţul duplex, deoarece $ > 12,7 mm 


B, = 0,93 a = 0,93 x 9,53 = 8,86 mm. 
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Valoarea lui a luată din STAS 2607-63: 
B, = B, + e = 8,86 + 18,11 = 26,97 mm 


se adoptă B, = 27 mm. 
Teşitura lățimii dintelui : 


C = 0,13 d, = 0,13 x 10,16 = 1,3 mm. 


Raza tesiturii dintelui : 
F = 1,5 d, = 1,5 x 10,16 = 15,2. 


Diametrul maxim al obezii: 


Dau = Dj — ba — 2r; = 101,14 — 15,09 — 2 x 0,3 = 
== 85,44 se adoptă Do, = 85 mu. 


D owa = Da — dy — 2ra = 509,64 — 15,09 — 2 x 0,3 = 
= 493,94 mm se adoptă Das = 493 mm. 


Bătaie radială maximă a danturii: 

br, = 0,0008 D; +- 0,08 = 0,0008 x 101,14 + 0,08 = 0,16 mm; 
br, = 0,0008 x 509,64 + 0,08 = 0,5 mm. 

Urmează verificarea transmisiei la turafia critică : 

Kee critice ale oscilaţiilor transversale (7.3.37 şi 7.3.38): 


nao = ZZ, SE y 198 2100 rot/min ; 
0,7 0,76 
Na = 2, = 2 x 2 100 = 4 200 rot/min. - 


Turafiile critice ale oscilaţiilor longitudinale (7.3.39 și 7.3.40); 


30 000 30 000 = : 
ed == = = 1950 rot/min, 
ETA 22 x 0,7 


na = Zna = 2 x 1950 = 3900 rot/min. 


Cea mai apropiată turație critică. de turatia, de regim este 
1950 rot/min. Aceasta depășind cu circa 23,5% turația de regim 
nı = 1485 rot/min, nu există pericol de rezonanță. Turaţiile celor 
de a doua armonici sînt mult peste turatia de regim, deci fără pericol, 

Turaţiile critice încadrîndu-se în limitele 0,8 1, <n < 1,201, 
transmisia este corespunzătoare. 

Ungerea. Transmisia se va închide într-o carcasă din tablă, folo- 


sind ungerea prin picurare cu ulei mineral avînd viscozitatea 
30E /50*C. 


383 


STAS 
STAS 
STAS 
STAS 
STAS 
STAS 
STAS 
STAS 
STAS 


STAS 
STAS 
STAS 
STAS 
STAS 


STAS 
STAS 


1523 -- 64 


1525.63 
1528 ~- 64 
1790--3% 
2577 ---$1 
2585-41 
2386 --51 


258% —51 
26807 — 63 


EIER 


“3007 --52 


4075 -- 53 
4076 -- 53 
4833— 5A 


5174-63 
6478-61 


Standards de stat în vigente 


Lamm? de uz îmdustrinal sudate pentru tracțiune. Ianțuri necalibrate. 
“Tipuri şi dimensiuni. 

Tanfuri calibrate. Tipuri și dimensiuni. 

Lanfuri de wz industrial sudate pentru tracţiune. Condiţii generale. 
Lanturi de ¡prindere la macara, Dimensiuni. 

Teanţuri ortíículate, Clasificare. 

Lanfuri Aate cu zale drepte. Dimensiuni, 

Lanturi sudate cn zale răsucite. Dimensiuni. 

Lanţuri pentru nz general. Lanfuri cu zale înnodate. Dimensiuni, 
Elemente de legătnră şi de transmisie, Lanfuri cu role si zale scurte 
pentră uz general, | 

Elemente de legătură și de transmisiune, Lanfuri eu buege şi zale 
sete, 

Flanente de legătură şi de transmisiune. Lanturi calibrate. Condiţii 
de utilizare, 

Miemente de leyáturá şi de tramsmisie. Lanturi cu eclise și bolțuri cu 
Zale scurte [lanţuri Gall, construcţie grea). 

Elemente de legătură si de transmisie. Jang cu eclise şi bolfuri cu zale 
Tungi, construcție uşoară). 

Elemente de legătură și transmisie. Lanfuri fără spațiu liber între 
eclise. (lanțuri flyer). 

Lanfuri cu role şi zale scurte pentru industria petrolieră și minieră. 
Tantugi articulate, Lamfuri cu role pentru biciclete și motociclete. 
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7.4, Proiectarea angrenajelor 


7.4.1 Clasificarea angrenajelor 


- Angrenajele se compun din roți dințate și au scopul de a trans- 
mite o mişcare de rotație de la un arbore la altul sau de a transforma 
o mişcare de rotație în una de translație şi invers. ' 

Angrenajele se pot clasifica din mai multe puncte de vedere. 
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1. Functional, adică după poziția arborilor de la care gi la care 
se transmite mișcarea de rotaţie. După acest criteriu deosebim angre- 
naje cu axe de rotație paralele, concurente sau încrucișate ; 

2. După forma suprafeţelor exterioare care delimitează partea 
danturată a roţilor dințate. În acest caz angrenajele pot fi cilindrice, 
conice sau melcate ; 

3. După poziţia 'danturii pe corpul roții dințate se deosebesc 
angrenaje cu dantura exterioară și angrenaje cu dantura interioară ; 

4. După orientarea dinților în raport cu axa de rotaţie se deo- 
sebesc angrenaje cu dinți drepţi, înclinați si curbi; ` 

5. Considerind starea de mişcare a arborilor, se deosebesc angrenaje 
ordinare, la care axele de rotaţie sînt fixe în spaţiu, si angrenaje 
planetare, la care una dintre axe se rotește în jurul celeilalte [2]. 

În fig. 7.4.1 se pot urmări diferitele forme ale roților dințate la 
angrenajele cilindrice. În fig. 7.4.2 se arată formele roților dințate 


Ņ 


A 9 LC 
Fig. 7.4.1. Forma danturii angrena- Pig. 7.4.2. Forma danturii angrenajelor 
jelor cilindrice. conice: 
a — angrenaje cu dinți drepţi; hb — unprenaj cu a — engrenaj cu dinți drepți; b — angrenaj cu 
dantură interioară; e — amprenaj cu cremalierá ; dinţi inciinaţi; c — augrenaj cu dinți curbi. 


d — angrenaj cu dinţi înclinați; e — angrenaj 
cu dinți pseudo V; f — anprenaj cn dinți în Y; 
g — angrenaj ellcoidal. 


25 — Indrumitorul tebnicianului proiectant 2385 


ale angrenajelor conice, iar în fig. 7.4.3 se 
pot vedea elementele componente ale uuui 
augrenaj cu melc, roata melcatá avînd forma 
toricá, 


În ceea ce priveşte dantura roților din- 
fate cilindrice în lucrare se tratează numai 
dantura cu flancurile în evolventă, avînd 
cremaliera de referință standardizată (STAS 
Fig. 7.4.3. Forma angrena- 821—63). În cazul angrenajelor conice se va 

jelor melcate. trata de asemenea numai dantura cu flan- 
curile în evolventă avînd roata plană de refe- 
rinfá conform STAS 6844—63. În cazul angrenajelor melcate expu- 
nerea cuprinde în primul rînd pe acelea cu melcul de referință 
standardizat (STAS 6845-—63). 
S Se P folosi terminologia stabilită în STAS 915—60 gi STAS 
522—62. 


7.4.2. Domeniul de utilizare 
a angrenajelor 


Angrenajele se folosesc în toate ramurile iudustriei constructoare 
de maşini. Puterea transmisibilá este teoretic nelimitată. Practic 
însă puterea transmisibilá depinde de condiţiile de funcționare a 
angrenajului, de materialul din care se confecționează elementele 
componente şi de condițiile tehnologice de prelucrare ale acestora. 
La angrenajele cilindrice şi conice puterea care se transinite numai 
în cazuri excepționale depășește 50 000 CP. Raportul de transmitere, 
obișnuit pentru o pereche de roți dințate, nu depăşeşte 10: 1, în cazul 
reducerii de turafii şi 1:5, în cazul multiplicării de turaţii. Pentru 
raporturi mai mari de transmitere se combină reductoare compuse 
din mai multe augrenaje. Limita superioară a turatiilor este deter- 
minată de viteza periferică a roților dințate, care în condiții normale, 
nu depăşeşte 20 m/s. 

Limita puterii transmisibile a angrenajelor melcate este de circa 
2 000 CP. Limita superioară a raportului de transmitere a angrena- 
jelor melcate pentru transmis puterea este i = 80: 1, turafia fiind 
delimitată de viteza periferică a melcului pe cilindrul de divizare 
v< 20 m/s. 
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7.4.3. Materialele de construcţie 
a roților dinţate 


Rofile dinţate cilindrice şi conice se execută în general din oțel. 
Pentru roțile dințate care funcționează în condiții normale, adică 
fără şocuri, iar viteza periferică pe cercul de rulare nu trece de 3 m/s, 
se foloseşte oţelul nealiat OLC 45 sau OLC 60 STAS 880—60 în stare 
normalizată sau îmbunătățită, precum şi oţelul turnat OT 50 A 
STAS 600—61, fonta nodulară, sau fonta cenușie Fe 25 sau Fe 30 
STAS 568—61. 

Dacă dantura are de suportat șocuri, iar forțele solicitatoare sînt 
mari, se vor folosi oțeluri aliate de îmbunătăţire corespunzător STAS 
793--63. Se vor prefera otelurile aliate cu mangan, mangan-siliciu, 
mangan-crom. Ofelurile deficitare, aliate cu nichel şi crom, se vor 
folosi numai pentru condițiile grele de exploatare si în cazul cînd 
angrenajul trebuie realizat cu gabarit mic. 

S-a observat în exploatare că rezistența la uzură este favorizată 
dacă materialul roții conducătoare are proprietăți superioare mate- 
rialului roții conduse, adică dacă o, > 1,20, în care a, este rezis- 
tenta la rupere a materialului roții conducătoare, iar ga cea a roții 
conduse. În cazul utilizării otelurilor în stare călită, această recoman- 
dare nu trebuie urmată. 

Solicitări mari ale danturii şi viteze periferice ridicate (3 < 
<v <6 m/s) ale roţilor dințate impun utilizarea ofelurilor aliate 
în stare călită. În acest scop se pot folosi oțeluri de îmbunătățire, 
flancurile danturii fiind supuse unei căliri superficiale. Dintre proce- 
deele de călire superficială se preferă călirea c.i.f. celei cu flacără. 
Duritatea suprafeței flancurilor va fi de 56—60 HRC. Călirea super- 
ficială prezintă avantajul că corpul roții dințate nu se deformează 
în cursul tratamentului termic, astfel încît după călirea superficială 
dantura nu trebuie rectificată. Dezavantajele călirii superficiale sînt : 
necesită o instalație specială de călire, iar stratul călit este subţire, 
încît dantura este sensibilă la şocuri. 

Cementarea oțelului, urmată de călire și revenire joasă, este indi- 
cată atunci cînd angrenajul funcționează la viteze mari şi anume 
v > 6 m/s. Deoarece în cursul acestui tratament termic corpul roții 
dințate suferă deformatii, dantura călită va trebui rectificatá. Duri- 
tatea superficială a flancurilor va fi de 58—62 HRC. Grosimea stra- 
tului cementat în funcție de modulul danturii este indicată în tab. 
7.4.1. Cementarea urmată de călire şi revenire consumă un volum 
mare de munch, este prin urmare costisitoare; prezintă însă avan- 
tajul că se poate cbtine un strat gros cu duritate mare, deci rezistență 
mare la uzură și insensibilitate la șocuri. Cu tratamentele termo- 
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Tabelul 7.4.1 
Groslmea stratului comentat pentru dantura roților dințate [mm] 


Modulul piná la 1,5 | 2,25 2,5 
mani 1,5 =2 > 2,5 - 3 = 4 


Grosimea stratului 
cemental 0,3 0,4 0,6 0,7 0,8 1,1 1,3 1,5 


Toleranta grosimii + 0,1 + 0,1 - 0,15 + 0,2 


Grosimea medic a stra- 


tului după rectificare 0,2 0,3 0,4 1.2 


0,5 0,6 0,8 1,0 


chimice de cianurare și nitrurare se pot obține de asemenea suprafețe 
cu duritate corespunzătoare, grosimea stratului cálit fiind însă mică 
(de 0,1 —0,2 mm), suprafața călită este sensibilă la solicitări cu 
şocuri. 

Dacă angrenajele în cursul funcționării sînt solicitate de forțe 
mici, fără şocuri, şi se cere ca acestea să fie executate cu mare precizie 
si totuși la un preț de cost scăzut, cum este cazul la aparatele de 
măsurat debite, la maşinile mecanice de calculat etc., atunci roțile 
dințate se execută prin turnare sub presiune, din aliaje pe bază de 
zinc sau din aliaje de cupru. Cu aceste procedee se pot realiza dantu- 
rile la precizia dorită fără a fi necesară o prelucrare ulterioară prin 
aschiere. 

Uneori se cere o funcționare foarte silențioasă a angrenajului, 
de exemplu la unele aparate medicale san la aparate de filmat etc, 
În acest caz, roțile dințate se execută din mase plastice. Pentru solici- 
tări mai mari, cînd roțile din mase plastice nu ar mai corespunde, 
roțile dințate se pot realiza din pulberi metalice prin sinterizare. 

Deoarece dotarea atelierului cu mașini de turnat metale sau mate- 
riale termoplastice sub presiune este costisitoare, aceste procedee 
de fabricaţie a roților dințate sînt justificate numai în producția de 
serie mare. Acelaşi lucru este valabil și pentru producția roților din- 
fate sinterizate din pulberi metalice. 


7.4.4. Datele iniţiale necesare 
proiectării angrenajelor 


Datele inițiale care trebuie cunoscute pentru proiectarea unui 
angrenaj sînt: 


— puterea P care trebuie transmisă în CP sau kW; 
— turaţia roții conducătoare n şi a roții conduse ga lu rot/min; 
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— sensul de rotaţie a arborilor acestor rot ei condiţiile tehnice deosebite cărora 
trebuie sá le corespundă angrenajul ; 

— spaţiul disponibil; 

— condiţii speciale, A 


Toate celelalte date și mărimi, necesare proiectării danturii roților 
dințate care compun augrenajul ce trebuie proiectat, se vor stabili 
de către proiectant, 


Angrenajele trebuie astfel proiectate încât să corespundă condițiilor 
de exploatare, să aibă o durabilitate lungă de funcționare, un randa- 
ment ridicat de transmitere a puterii, un consum minim de material 
şi manoperă. Armonizarea convenabilă a acestor condiţii se poate 
obține, evident, numai prin stabilirea elementelor optime ale danturii 
organelor care formează angrenajul. Pentru stabilirea elementelor 
componente ale unui augrenaj trebuie să se cunoască în primul rînd 
raportul de transmitere, modulul şi numărul de dinți al uneia dintre 
roțile dințate din care se compune angrenajul, 

Raportul de transmitere are simbolul ¿ şi este raportul diutre 
numărul de rotații n, al roții conducătoare şi numărul de rotații %3 
al roții conduse. Raportul de transmitere mai corespunde cu raportul 
dintre numărul de dinţi za al roții conduse şi numărul de diufi z, al 
roții conducătoare. Prin urmare: 

A Za 


pa es tb, (7.4.1) 


ER dq 


Acest raport permite stabilirea numărului de diufi al roții conduse 
sau al roții conducătoare, dacă numărul de dinţi al uneia dintre,ele 
este cunoscut, Rezultă din relația de mai sus că la augrenajele reducă- 
toare de turafii, la care 4, > Ma raportul de transmitere va fi supra- 
unitar, pe când la angrenajele multiplicatoare de turafii, situația 
va fi inversă (m, > m şi t< 1). 

În consecință, la angrenajele reducátoate de turatii roata condu- 
cátoare va avea un număr mai mic de dinți decit roata condusă, 
adică 2, < Ze, Dimpotrivă pentru angrenajele multiplicatoare de 
tutafii Ze < Zy 

Se recomandă ca raportul de transmitere ș să fie fractionar, de 
exemplu : 

¡=2=% = 2,667: 1, 
Di 18 
deoarece în cazul raportului de trausmitere cu număr întreg, angre- 
narea în cursul rotirii se produce între aceiaşi dinți, fapt care con- 
tribuie la uzura rapidă a dinţilor, 
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Raporturile de transmitere sînt standardizate în STAS 6012—59. 
Deşi aceste raporturi de transmitere se referă la angrenajele reduc- 
toarelor de turaţii, se recomandă utilizarea lor generală. 

Modulul danturii se calculează pe baza forțelor solicitatoare, cores- 
punzător condiţiilor de exploatare. Forţele care acționează asupra 
danturii în cursul angrenării, adică de la intrarea şi pînă la ieşirea din 
angrenare a unei perechi de dinţi, sînt variabile, prin urmare dantura 
trebuie calculată la oboseală. Durabilitatea danturii depinde de felul 
funcționării angrenajului, dacă se produc sau nu șocuri în timpul 
exploatării şi de durata zilnică de funcționare. 

Ca urmare a acțiunii forțelor solicitatoare dantura suferă solicitări 
de încovolere, solicitări de presiune a suprafețelor flancurilor în con- 
tact şi de uzură abrazivă la baza si la virful dintelui, datorită proce- 
sului angrenárii și ungerii semifluide în cursul angrenárii, Modulul 
și forma geometrică a flancurilor se determină prin calculul cores- 
punzător acestor solicitări. În general, se calculează întîi mărimea 
modulului pe baza rezistenţei la încovoiere, verificînd apoi rezistența 
flancurilor la presiunea de contact si la uzura abrazivă. Modulul 
se calculează cu ajutorul relaţiei ` 


3 PREM RAR pp 
485004 Pep : 
m = 10 4/0 LER fmm] (7.4.2, a) 
c pizo y n 
at 
sau 
ae 
66 0004 Phu D 
m = 10 y 2% fmm]. (7.4.2, bi 
Gef D 
în care: 
k = k, k, este coeficientul de sarcină; 
Ri +1 Ma NES 
k = SCH este. coeficientul de concentrare a sarcinii ; 


Lă 


¿ se găseşte în tabelul 7.4.2; 
kı are valori date în tabelele 7.4.3 si 7.4.4. 
P — puterea în CP (relaţia 7.4.2, a) sau 
în kW (relația 7.4.2, b); 
cy — coeficient de formă (tabelul 7.4.6); 
Y = 2. — coeficient de lungime (tabelul 7.4.5); 
m 2 
5 — lungimea dintilor 
z — numărul de dinți al roții ; 
n — turația roții în rot/min; 
0. — rezistența admisibilá la încovoiere, în kgt/emt. 


ai 
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Tabelul 7.4.2 
Valorile modii ale coeficlentulul 4; de concentrare a sarcinii pentru angrenajele 


cilindrice 
Pinionul este Pinionul este 
b Pinionul este amplasat în apropi- | amplasat în apropi- Pinionul este 
Da amplasat simetric crea unui reazem. | erea unui reazem.'| montat în consolă 
între renzeme Arborele este foarte | Arborele nu are o 
rigicl rigiditate maru 
E ie 


A es Lg Wen? 
Valorile medii ale coeficientului % ` 


0,2 1 1 1,05 1,1 
0,4 1 1,05 1,15 1,15 
0,8 1,05 1,15 1,3 1,3 
1,2 1,15 1,25 1,4 Ge 
1,6 1,25 1,35 i Le” 
2,0 145 | 


TVabelul 7.4.3 


Ceeticientii ky de dinamicltate a sarcinii pentru roţile dinţate cilindrice 
cu dinţi drepţi 


| Viteza perifericá y, m/s 


Clasa de precizie | Duritatea flancurilor 7 j 


a angrenajului uctive ale dinţilor 1-3 3-8 | 8-12 
1 i Ss BEER 
Coeficientul kg 

6 x 350 1 1,2 1,3 

> 350 1,2 1,3 

7 — 350 12 14 1,5 

> 350 1,2 1,3 1,4 

8 < 350 1,3 1,55 Z 

> 350 1,3 1.4 — 


Rezistența admisibilă la încovoiere ou se obține cu ajutorul 
relaţiei : 


Dag = DR 2 2 [kgf ferm?) (7.4.4) 
Che ckg 


în care op este rezistența la oboseală pentru ciclul pulsator, iar Ou 
rezistenţa la oboseală pentru ciclul alternant [28]; e coeficientul de sigu- 
ranfá a cărui valoare se stabileşte cu ajutorul tab. 7,4.7; k, coeti- 
cientul efectiv de concentrare a eforturilor unitare la baza dintelui. 
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Tabelul 7.4.4 


Coetielonţii A: de dinamicitate a sarcinii pentru roțile dințate cilindrice 
cu dinţi înclinați 


Viteza periferică v, m/s 


gri Sita KEE 2-8 4 3-8 | 8-12 | 12-18 18— 25 
mE Coeficientul è d 
6 < 350 1 1 1,1 1,2 1,3 
> 350 1 1 1,1 1,2 
7 < 350 1 1 1,2 1,3 1,4 
> 350 1 1 1,1 1,2 1,3 
8 < 350 1,1 1,3 1,4 = _ 
> 350 1,1 1,2 1,3 — — 


Tabelul 7.4.5 


Valori recomandabile pentru coelicientul lungimii díntelul d 


EEN 


Dantura din clasa de precizie conform STAS 6273 — 60, 


Coeficientul de lungime a STAS 6460—61 şi STAS 6461—61 
dintelui i 
5-8 | 7-8 l 9 | 10-11 
Y | 10-- 100 8—40 6-20 6—10 


Dacă angrenajul își schimbă sensul de rotație în timpul funcționării 
atunci rezistența admisibilă se calculează cu relația: 


0. ==" [kgf [em]. SS (7.4.5) 
Ky 


Valorile lui K,”se pot lua din tab. 7.4.8. 

O dificultate oarecare prezintă alegerea numărului convenabil de 
dinți z, pentru roata conducătoare, numită si pinion. SeYurmăreşte 
în general ca pinionul să aibă numărul de dinți cît mai mic, deoarece 
acesta duce la gabarit mic al angrenajului, consum specific redus 
de material şi capacitate specifică mare de transmitere' a puterii. 
Dacă însă numărul de dinţi al pinionului scade sub o anumită valoare, 
apar o serie de inconveniente, de exemplu 'subtăierea la baza dintelui 
(interferența) la prelucrarea danturiifprin rulare ` micșorarea gradului 
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Tabelul 7.4.7 


Coeficientul de siguranță c 


Semifabricatul Tratamentul termic D 
Normalizare sau îmbunătățire 1,5 
Piese forjate 
Călire în adincime, adincime superficială 1,8—2 
Normalizare sau îmbunătăţire 1,8 
Piese turnate 
Fără tratament termic 2 


Tabelul 7.4.8 


Coeficlenți! eteetivi de concentrare PF. 


Tratamentul termic 


Normalizare sau îmbunătăţire 1,8 PA 

Călire în adincime =i 2 E 

Cementare şi cálire sau călire superficialá i 1,2 o 
(miezul tenace) 

Fontá detensionatá 1,2 E 


de acoperire datorită subtăierii ; înrăutățirea condițiilor de alunecare 
la intrarea şi la ieșirea din angrenare a dinţilor, În vederea evitării 
acestor inconveniente, dantura trebuie îmbunătăţită, corijată, prin 
măsuri constructive. Corijarea danturii este necesară însă şi din alte 
motive. În majoritatea cazurilor, angrenajul care se proiectează va 
trebui să se încadreze într-o anumită distanță între axele de rotaţie 
dată, fie de condiţii constructive, fie de STAS 6055—59 (vezi şi para- 
graful 7.6.1). De obicei, corijarea danturii constă în deplasarea profi- 
lului dintelui pe o porțiune convenabilă a evolventei în modul[arátat 
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în fig. 7.4.4. Se observă în această figură că deplasarea profilului 
activ al dintelui către exterior este limitată de ascufirea dinteltui, 
Ascuţirea dintelui peste o anumită limită va trebui evitată, deoarece 
aceasta micşorează rezistența la rupere a capului dintelui. În fig. 7.4.5 
se poate urmări variația formei dintelui în funcție de mărimea depla- 
sării profilului E Pe măsură ce profilul este deplasat în lungul evol- 
venței, dispare subtăierea, dintele la bază se îngroaşe şi se subfiazá 
la virt, ceea ce înseamnă că rezistența la rupere a dintelui creşte la 
bază şi scade la vîrf. Pentru a asigura rezistența suficientă a dintelui 
se recomandă ca grosimea fațetei capului dintelui (fig. 7.4.5, e) să fie: 


¿€ >04 m. [mm] (7.4.6) 


Numai în cazuri excepționale se admite o abatere de la această reco- 
mandare. În nici un caz însă g, nu poate fi mai mic de 0,25 m. 
Datorită deplasării profilului raza de curbură a porțiunii active 
a evolventei se măreşte, ceea ce înseamnă că se micşorează curbura 
acesteia. Micşorarea curburei favorizează alunecările si micşorează 


E APA L aa oa e aaa 
la b e. ld e 
Er 0 Op 18-950 E 075 itp! 
Me Smm Die Zen ma Ímm m=5$mm Die OI 
2= [6 2= {6 z= !6 ze 16 Ze dë 


Fig. 7.4.5. Efectul cofijării asupra formei dintelui. 
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presiunea de contact între flancurile dinți- 
lor aflați în angrenare. Rezultă că, cori- 
jarea danturii prin deplasarea în exterior 
a profilului contribuie substanțial la îm- 
bunátátirea condițiilor de funcționare a 
angrenajului. 

Numărul minim de dinți zu, a danturii 
cilindrice cu dinți drepți prelucrați prin 
rulare cu scule de tipul cremalierei avînd 
unghiul profilului ag = HUT este: Sinz 14*. 
Dantura necorijată cu z = 14 dinţi drepţi, 
deşi nu mai prezintă subtăiere (interfe- 
rență), se caracterizează prin anumite 
dezavantaje : conditii defavorabile de alu- 
necare la intrarea şi ieşirea din angrenare, 
uzură mare la baza şi capul dintelui, cur- 
bură mare a profilului evolventic, deci 
condiții favorabile pentru formarea pre- 
siunii mari de contact al flancurilor etc. 
Pentru a putea realiza o dantură cu 
z< 14 dinți cu performanțe funcționale 
satisfăcătoare, ea va trebui corijată în 
înălțime, 

Dacă se alege numărul de dinți al roții 
condncătoare, 2, < Zmin, corijarea danturii 
va fi necesară nu numai pentru îmbună- 
tátirea condițiilor de funcționare, dar si 
pentru evitarea interferenţei. La roțile 
dințate cu dinţi drepţi și unghiul profilului 
cremalierei de referință ag = 20%, numărul 
minim de dinți la care interferența se poate 
evita prin corijare fără ca să se ascută 
dintele este z = 9. 


Cercetările duc la concluzia că dan- 
tura cu 2540 nn prezintă îmbunătățiri 
funcționale substanțiale prin corijare [4]. 


* Numărul minim teoretic de dinți al danturii 
cilindrice cu dinţi drepți prelucrate cu scule de tipul 
cremalierei este Sain = 17. Avind însă în vedere că 
vîrful activ al sculei este rotunjit, interferența apare 
abia la z < 14. În consecinţă, numărul minim practic 


de dinți este 14. 
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Tabelul 7.4.9 


E, 


2 funetie de 


NXamárual minim de dinţi pentru dantura cu xy = 20? în 


Smin delimitat de uscuţirea 
dintelui 


Zin delimitat de subtăiere (interlerență) 


E, la Loal-o,8.-0,71-0,6-o,5l-0.a|-0.3|-0,2/-0.1| 0 loa oz! za dn 0.6 | 0,7 | 0,8 | 0.9 | 1,0 


După G. Niemann 


Numărul minim de dinți este indicat în tab. 7.4.9 pentru dantură 
cilindrică cu dinți drepți. avînd cremaliera de referință cu înclinarea 
flancurilor ag = 20° în funcție de coeficientul de deplasare a dan- 
turii E Coeficientul E va trebui apreciat de la început pentru a se 
putea alege în mod corespunzător numărul minim de dinţi al roții 
conducătoare. În legătură cu folosirea tabelului 7.4.9. G. Niemann 
[14] face unele recomandări pentru angrenaje cilindrice cu dinți 
drepți : 

— la viteze periferice mici pe cercul de rulare (v < 1 m/s) va trebui ca zip > 12: 

— la viteze mijlocii (1 < v < 3 m/s) numărul minim de dinți Zi 14; 

— la viteze mari (v > 3 m/s) numărul minim de dinți 2, > 18; 


— pentru angrenajcle mașinilor-unelte şi angrenajele cu functionare silentioasá 


se recomandă Zeen > 20, 


La dantura înclinată sc pot îmbunătăţi în mare măsură condițiile 
de angrenare. Numărul minim de dinți al danturii cilindrice cu dinți 
înclinați, care se” poate prelucra fără interferență, scade pe măsură 
ce unghiul de înclinare f crește. Cu ajutorul diagramei din fig. 7.4.6 
se poate stabili numărul minim de dinţi z,,;, pentru dantura cu dinți 
înclinați în funcţie de unghiul de înclinare 8. 

Din cele relatate se poate vedea că, stabilirea numărului minim 
de dinți pentru pinionul angrenajului necesită oarecare experiență, 
deoarece trebuie apreciată de la început mărimea corijării. Dacă 
aprecierea nu este bine făcută, calculele vor trebui repetate. După 
ce se determină numărul de dinți al pinionului și coeficientul de cori- 
jare, se poate stabili mărimea coeficientului de formă c, cu ajutorul 
tab. 7.4.6. 

Uneori este mai avantajos ca modulul să se calculeze pornind 
de la. distanţa dintre axe A. În acest caz, se va folosi formula : 
m= 243 X 10 — EP rom]. (7.4.7) mio 

cbe g ER 18 
D 

Simbolurile din această relație au ` 
aceeași semnificație ca gi cele din for o 
mula (7.4.2). Folosirea acestei formule 4 
prezintă oarecare dificultate prin faptul € 
că este necesară aprecierea lungimii ENE BEE 
dinților b. 

Pentru usurarea alegerii mărimii ori- 
entative a modulului în funcție de A 
D. N. Reşetov [18] recomandă relația: 


o A 15 20 25 30 "ei 


Yig. 7.4.6, Diagramá pentru stabi- 
lirea numărului minim de dinți în 
funcţie de unghiul de înclinare al 


m = (0,01 0,02) 4 (7.48) dinților. 
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şi precizează că valorile mari ale coeficientului se aleg pentru angre- 
naje care funcționează în condiții grele, cu suprasarcini si șocuri la 
viteze medii. Pentru condiții normale de funcționare se ia valoarea 
medie 7 = 0,015 A, urmînd ca modulul rezultat din relația (7.4.8) 
să fie verificat prin calcule la încovoiere, presiunea de contact, încăt- 
zire şi uzură. ' 


7.4.5. Praiectarea angrenajelor cilindrice 
cu dinți drepți 


Modulul calculat cu oricare din formulele (7.4.2, 7.4.7 şi 7.4.8) 
va rezulta în general ca mărime fractionará. Valoarea calculată va 
trebui rotunjită la cea mai apropiată valoare standardizată în 
STAS 822-—63. 

Cunoscînd raportul de transmitere ¿, numărul de dinți al roții 
conducătoare zu şi modulul, se pot calcula elementele geometrice 
ale danturii. 

a. Diametrul exterior al roții conducătoare corijate se determină 
cu ajutorul relației : 


Da = m [z +2+2, — 2E — AAA (7.4.9) 
— m este modulul în mm; 
-- 2, — numărul de dinți al pinionului; 
— E — coeficientul total de corijare = É, + Ez; 
— E, — coeficientul de corijare al pinionulni; 
— Ak  — coeficientul distanţei dintre axe. 


Coeficienfii E, si E se pot lua din tab. 7.4.10. 


Coeficientul total de corijare £ se poate determina cu relația: 


SE AIR, (7.4.10) 


valoarea coeficientului specific de corijare E, găsindu-se în tabelul 
7.4.11 în funcție de unghiul de angrenare funcțional o. 

Valoarea coeficientului creșterii distanței dintre axe se obține 
cu relaţia : 


Kees gta, (7.4.11) 
* Formula completă este 
Da = mia + Yo +2% 2% A] 


unde f, este coeficientul înălțimii capului dintelni, Cum în STAS 821—63, fo = 1 
formula 7.4.9 este corectă în limitele acestui STAS. 
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26 —- Indrumătorul tehnicianului proiectant 


mărimea coeficientului specific al creşterii distanței dintre axe An 
luindu-se din tab. 7.4.11 în funcție de unghiul de angrenare o. Unghiul 
de angrenare « este dat în tab. 7.4.10 în funcție de E În tab. 7.4.11, 
pentru ușurarea calculelor, unghiul « se indică în grade si zecimale: 
de grade. 

Tab. 7.4.10 prezintă o importanță deosebită pentru proiectarea 
angrenajelor în constructia de mașini, datele constructive indicate 
referindu-se la angrenajele cu dantura corijată cu egalarea alunecă- 
rilor specifice la baza şi la capul dinților (la intrarea respectiv ieşirea 
din angrenare). Prin egalarea alunecărilor specifice se contribuie în 
mare măsură la micșorarea uzurii abrazive a dinţilor. Corijarea cu 
egalarea alunecărilor specifice la baza dintelui mai prezintă avantaiul 
că îmbunătăţeşte forma flancurilor favorizând formarea presiunilor 
de contact 16]. Datorită corij4rii în înăltime se îngroaşă piciorul din- 
telui, crescând astfel rezistența la încovoiere a acestuia. Aceste avan- 
taje se asigură însă numai prin corijarea în plus (coeficienții E, si E, 
pozitivi) ; corijarea în minus produce, în general, efect contrariu. 

În literatura de specialitate [18] se găsesc tabele care conţin 
valori optime pentru coeficienţii E, si €, urmărind sporirea maximă 
fie a rezistenţei la presiunea de contaet, fie a rezistenței la uzură 
si gripare sau a rezistenței la încovoiere. Valorile recomandate în 
tab. 7.4.10 sînt foarte apropiate de valorile optime. Experienţa arată 
că utilizînd în calcule valorile pentru €, E, si E, din tab. 7.4.10 sînt 
satisfăcute condițiile de optimizare pentru cele trei rezistențe carac- 
teristice danturii. 

Cunoscînd valoarea lui A, cu ajutorul tab. 7.4.11 se poate deter- 
mina mărimea coeficientului specific de corijare E, respectiv E 


E = RETE. (7.4.11, a) 


Tot cu ajutorul tab. 7.4.11 se poate determina mărimea unghiului de 
angrenare funcțional e în funcție de Eo sau >p. 


Diametrul exterior al danturii roții conduse se obține cu formula : 


Da = m[z: + 2 + 25, — 2(€ — A]. (7.4.12) 
b. Înălțimea dinților h este dată de formula: 
h = ml + w — (E — M1. (7.4.13) 


Simbolul w, reprezintă coeficientul jocului la fund și este, conform 
STAS 821—63, egal cu 0,25, ceea ce înseamnă că jocul la fund al 
unui angrenaj este 0,25 m. 
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c. Diametrul interior al danturii roții conducătoare : 
Da = Da = 2h 


şi diametrul interior al danturii roții conduse : 


| Di = Da — 2h, (7.4.14) 
d. Distanja dintre axe A: 
l A = Ao + m. (7.4.15) 


În acéatá relație Ag reprezintă distanța dintre axe a angrena- 
jelor necorijate (angrenaje zero) dată de formula : 


A, = mii. (7.4.16) 
e. Lungimea dinților : 
b = ym. (7.4.17) 
Valorile lui dh au fost stabilite cu ocazia calculului modulului. 
f. Cilindrii de rulare ai unui angrenaj sînt corpurile imaginare 
în contact pe care viteza periferică a roții dințate conducătoare şi 


celei conduse sînt egale. Mărimea diametrului cilindrului de rulare 
DA a roții conducătoare se calculează cu relația: 


d 
DA = SH (7.4.18) 
iar diametrul cilindrului de rulare a roții conduse D: 
Dra =1 Da (7.4.19) 


Dacă în aceste relații E si implicit A au o valoare nulă, se obțin 
mărimile elementelor geometrice ale danturii necorijate (denumită 
si dantura zero). Indicele danturii necorijate este o". Prin urmare 
pentru dantura necorijatá va fi: ` 


Diametrul exterior: Da = m(z + 2) Şi Doa = m (za + 2). (7.4.20) 


Observaţie ` Formula 7.4.9 este valabilă și pentru 7.4.20, deoarece 
pentru dantura necorijată £,, Es, E şi à sînt egale cu zero. Relația 
completă va fi: Doy = m (2, + 2fo ŞI Doe = m (Za + 2fp). 


Diametrul de divizare : 


Da = mz si Die = mz (7.4.21) 
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Diametrul de divizare se caracterizează prin aceea că, plinul 
dinților sa și golul dintre dinţi gy au lungimi egale, acestea fiind: 


E 
PEO S (7.4.22) 
în care p = mm este pasul danturii. Diametrul de divizare este o 
mărime geometrică de referință de la care se socotește deplasarea 
ale danturii necorijate si corijate se observă în fig. 7.4.5 si 7.4.7. 
După cum se poate observa, la prelucrarea danturii necorijate (v.fig. 
7.4.5, a), dreapta de referință a sculei de tip cremalieră este tangentă 
la cercul de divizare. Ia prelucrarea danturii corijate (v. fig. 7.4.5, 
b, c, d, e), dreapta de referință a sculei este deplasată de la această 
poziţie. Deplasarea sculei x pentru prelucrarea danturii corijate se 
exprimă cu relația: x, == Em pentru roata conducătoare si x, = Em 
pentru roata condusă. În cazul în care scula este îndepărtată de 
centrul roții care se prelucrează, corijarea este pozitivă. În caz contrar, 
corijarea este negativă. În fig. 7.4.7 (epura angrenajului) sînt repre- 
zentate elementele geometrice ale angrenajului. Poziţia si mărimea 
segmentului de angrenare N,N, respectiv SS, reprezintă un indiciu 
pentru calitățile de funcționare. 


Înălțimea dinților: h = m (2 + wo). (7.4.23) 
Diametrul interior al danturii necorijate: 
Don = Don — 2h şi Dojo = Daa — 2h. (7.4.24) 


Cu aceste elemente dantura angrenajului este determinată. Urmează 
verificarea danturii, 


7.4.5.1. Verificarea látimii faţetei capului dintelui. Lăţimea fațetei 
capului dintelui s, rezultă din relația : 
ls. = D, (inv ø, — inv el, (7.4.25) 
Condiția de îndeplinit este: s, >0,3 m [4]. ` 


Unghiul de presiune la virful dintelui o se obține cu ajutorul 
formulei : 
cos a, =F., (7.4.26) 


e 


în care D, este diametrul cercului de bază, a cărui mărime se calcu- 
S b D 
leazá cu formula: 


D, = Da CO8 ga = M2 COS Oo (7.4.27) 
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a b 


Fig. 7.4.7. Elementele geometrice caracteristice ale danturii cilindrice necorijate şi 
corijate (epura angrenajului). 


Tabelul 7.4.12 


Recomandări pentru alegerea clasei de precizie a angrenajelor cilindrice 


Viteza periferică maximă pe cilindrul 
de rulare, m/s BE d 
Clasa de precizie El 1 Condiții de funcționare 


dinți drepţi | dinţi înclinați 


Angrenaje de mare turație. 


6 15 30 Angrenaje pentru mecanisme de 
divizare 

7 10 15 Angrenaje de turație mijlocie 

cu sarcini cu şocuri moderate 

8 6 10 Angrenaje folosite în general 

d în construcția de maşini 

9 2 | 4 Angrenaje fără precizie deosebită 

10 1 | 2 Anprenaje de precizie redusă, cu 

dantura prelucrată la  cald 

l1 și 12 0,5 | 1 prin laminate sau prin turnare 


405 


EC A A 
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7 ` 
Tig. 7.4.8. Nomogtamă pentru calculul grosimii fafetei capului dintelui la dantura corijată 


Mărimea unghiului de presiune a, la vîrful dintelui ascuţit se deter- 
mină cu ajutorul nomogramei din fig. 7.4.8 şi apoi cu tabelul 7.4.18. 
Corijarea făcută cu coeficienţii dați în tab. 7.4.10 nu produce 
ascufirea capului dintelui, astfel încît verificarea grosimii fafetel 
capului dintelui poate fi omisă, 
7.4.5.2. Verificarea la presiunea de contact. Pinionul fiind cle- 
mentul cel mai solicitat al augrenajului, se verifică de obicei dantura 
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acestuia. Dantura va corespunde solicitărilor de contact şi va pre- 
zenta o durată de exploatare satisfăcătoare şi economică dacă se 
verifică următoarea condiţie [1]: 


A A A A (7.4.28) 


sin Ze Dip li + (AN 


în care D, este cercul de rulare al danturii pinionului, în cm; 


b — lungimea dintelui, în cm; 

M — momentul de torsiune, în kgfem; 

k — presiunea de contact între flancuri, în kgf/cm?; 

kı  — presiunea admisibilă de contact, în kgf/cm? ; 
(tabelul 7.4.13) ; 

% — unghiul funcțional de angrenare ; 

f — coeficientul înălțimii dintelui. 


Prin verificarea presiunii de contact se urmărește eliminarea 
apariției ciupiturilor pe flancurile dinților. 

745.3. Veriliearea termică a danturii. Datorită frecărilor dintre 
dinții roților, o parte din puterea transmisă de angrenaj se trans- 
formă în căldură. Cantitatea de căldură produsă depinde de randa- 
mentul y al angrenajului. În funcție de calitatea prelucrării danturii 
se pot recomanda următoarele valori, în baza unor lucrări experi- 
mentale, pentru randamentul angrenajelor : 


n =: 0,93 pentru dinți neprelucrafi; 


n = 0,96 pentru roți cu dinți prelucrati prin frezare și mortezare: în clasa 7 gi 
8 de precizie; 


n = 0,98 dinţi rectificati în clasa 6 de precizie gi montare îngrijită; 
n = 0,99 dinţi rectificaţi și lepuiti în clasa 5 de precizie şi montare deosebit de 
îngrijită. 
Cunoscînd randamentul angrenajului, cantitatea de căldură pro- 
dusă de puterea pierdută se poate calcula cu ajutorul relației: 
Q = 632 Pep (1 — 7) [kcal/h], (7.4.29) 


în care Pcp este puterea pierdută prin frecare, în CP, 


La rîndul lor, pereții carcasei degajă cantitatea de căldură care 
rezultă din următoarea relaţie: 


O, = ME, — to) [kcal/h], (7.4.30) 
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Tabelul 7.4.13 


Valori indicative pentru proprietăți mecanice ale muterialelor 


de construcţie ule roţilor dințate 
(după G. Niemann) 


Materialul 


Fontá cenușie | T, 25 


Oțel turnat OT 55 A 
OT 60 A 


Oțel carbon de] OLC 45 
calitate 


Idem OLC 10 


OLC 15 


Oțel de cous- | 27 MS 12 
tructie aliat 


45 € 10 


36M,C10 
35 CN15 


27 MS 12 
45C 10 


13 CN 35 


18 MC 10 


Materiale ter- 
moplastice 


568—61 


600 ei 
en ei 


880— 6l 
880—61 


880—61 
880— 61 


791 — 66 


791 — 68 
791— 68 
791 —66 


791 — 66 


791 —66 


791-—66 


791 — 66 


detensionată 


îmbunătă- 
pita 
Idem 


imbunátá- 
fitá 


cementată 
călită 
idem 


îmbunătă- 
D'A 


idem 
idem 
idem 


călită su- 
perficial 
idem 


cementată 
călită 
idem 


Duritatea 


HB 


200 


k 


a 
kgfjem' 


18 


Os 
| kgf/cm’ 


560 


în care: A este coeficientul de cedare a căldurii, în kcal/m?-h-grd 
(se ia între 18—21 kcal/m*-h-grd) ; 


A, — suprafața exterioară a carcasei, inclusiv nervurile și 
suprafața de bază, în mä: 

4, — temperatura carcasei, în °C; 

to  — temperatura ambiantă, în °C. 
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Valoarea maximă admisibilă pentru diferența î, — fo este 40°C. 
Cînd cantitatea de căldură cedată mediului înconjurător de pereții 
carcasei Q, este mai mare decît cea produsă de puterea pierdută Q, 


adică 
9. > 9 


răcirea uleiului şi a angrenajului este asigurată. 

În cazul în care Q, < Q, cantitatea de căldură cedată de pereții 
carcasei nu este suficientă pentru răcirea naturală, rezultatul fiind 
încălzirea exagerată a uleiului și a angrenajului. Pentru a evita acest 
inconvenient, care ar avea ca urmare scoaterea din funcțiune a angre- 
najului, uleiul de ungere şi deci și angrenajul trebuie răcite în mod 
artificial. 

Răcirea uleiului se face cu un dispozitiv de răcire cu serpentină 
din ţeavă de cnpru, corespunzător celui arătat în fig. 7.4.9. Lungi- 
mea, respectiv diametrul țevii pentru serpentiná se:poate determina 
cu ajutorul relației : 


9 — 9. 
A, = rd, E E (7.4.31) 
în care A, este suprafața exterioară a serpentinei, în më: 
(Q — Q.) — cantitatea de căldură care trebuie eliminată, 
l în kcal/h; 
D — temperatura apei de răcire la ieşire, în °C; 
D — temperatura apei de răcire la intrare, în °C; 


(pentru diferența de temperatură (t — 2) se la 
deobicei 20— 25°C) ; 


E —eo la ongrenaj 


filtru de ulei 


| de fa pompi 


Fig. 7.4.9. Iustalaţia pentru răcirea uleiului de ungere. 
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Coelicienti pentru 


0,38* | 0,33 0,30* | 0,50 0,30% | 0,61 0,304 0,86 0,30% | 0,88 0,30% | 1, 
12 0,47 0,23 0,53 0,22 0,57 | 0,26 "0,62 0,28 0,70 0,26 | 0,76 0,22 
0,36 0,36 0,43 0,34 0,49 | 0,35 0,53 0,38 0,57 0,48 0,60 0,53 
0,45* | 0,45 | 0,34* | 0,64 0,38 | 0,75 0,26* | 1,04 013% j 1,42 
15 e — 0,58 0,28 ¡ 0,64 | 0,29 0,73 0,92 0,79 0,35 0,83 0,34 
0,44 0,44 1 0,48 | 0,46 0,55 0,54 0,80 0,63 0,83 ' | 0,72 
i 0,544 |. 0,5 0,60% | 0,64 0,40* | 1,02 0,30* | 1,30 
18 Léi Ge = — 1 0,72 | 0,34 ' 0,81 038 0,89 0,38 0,93 0,37 
l oa ; 0,80 0,63 0,83 0,72 0,87 082 

[l 


28 = E E A zi - — | 126 | 042 | 1,30 | 0,38 
, 


i 1,01% 1,01 
34 i 1,38 0,34 
H S g 1,00 1,00 
i | E A sil TA [AAA ¡Ps 
! | 
42 
i 
D ¡rel er. — ET | E ee 
s | 
A E PR PE ini EIA. Le 
65 | 
4 
RR RR o | 2 | 2 EE 
80 
Jon 
Ñ 


4) Mărirea deplasării este limitată de gradul de acoperire € s: 1,2. 


410 


Tabelul 7.4.14 


torijări speciale 
E o A NE E N 


Dy e 
Au 
42 50 | 6s | 80 100 125 == y 
E HE 
Ss EES REECH Ta EH 
D E E E E A A 
4 i 
0,30 1,30 0,30 | 143 | 0,30 1,68 i 0,30 | 196 | 0,30 | 2,0 o 
0,75 0,21 osa |-016 | 0,55 |—0,35 | 0,54 |-0,54 | 0,53 |-0,76 | qe 
0,63 0,87 i 063 0,77 0,64 1,00 0,65 1,18 0,65 1,42 uns 
0,20% | 1,53 | 025% | 1.65 | 0,26 1,87 | 0,330 | 214 | 0,36 | 2,32 c 
0,92 0,32 0,97 0,31 0,80 0,04 0,73 |7015 0,71 ¡0,22 1 
0,68 0,88 0,66 1,02 0,67 1,22 0,67 1,36 0,66 1,70 UG 


0.3 
1,02 | 0,36 1,0 , d 
0,68 ¡ 0,84 0,70 1,11 0,71 EI 0,71 1,61 0,71 1,90 G 
PETEERE. Gs SS 
0,40* | 1,48 äng | 1,60 0,53% | 1,80 0,81 1,99 0,65 2,19 0,75 243 |c 
1,18 | ap 1,22 | 0,42 1,17 | 0,36 1,15 | 0,26 1,12 | 0/22 | 1141 O2 1 
0,76 1,03 0,76 1,17 0,76 1,44 0,76 1,73 0,76 0,98 0,76 2,38 TG 
H 
0,727 | 283 1 nëin | 1.80 0,70 1,84 0,75 2,04 0,80 2,26 | 0,83 | 247 je 
124 | o3 | 122 | 025 | 3.10 | azo | 116 | 012 | 114 | 008 | 112 | 0,07 fr 
0/88 D ei | 1,26 0/88 1.56 0,87 1,85 0,86 2,12 0,86 2,40 lua 
E i EE ; 
0,90* | 1,30 0.80 LSR 0,83 1,79 0,89 1,97 0,94 0,22 1,00 2,46 
1,21 | 0,27 125 | n20 | 123 | 015 1,19 | 0,07 1,15 | 0,01 1,2 0,09 [1 
1,00 1.16 1,00 1,31 0,99 1,55 0,98 1,81 0,97 2,15 0,92 2,40 | UG 
d= i 
KA A 1,11% | 1,41 1,05 1,75 1,09 1,95 1,12 į 2,20 1,36 2,52 Cc 


1,82* | 1,82 1,76 2,00 1,70 216 |e 
1,25 [0,32 1,18 ,-045 [8 1,14 "0,46 | 1 
1,81 1,81 1,87 |. 198 |§ 1,45 2,05 vG 
ma £ Ko 
1,90 ` 3,90 1,787 | 2.05 Ic 
118 |--0,56 1,115 |-0,54 | 1 
1,90 1,90 1,68 2,00 i UG 


**) C — zezistenja la presiund de contact, ] — tezieterte la irooochn, TG — taita qe la wv sigripare 
Dupň D, N. Regetov, ` 


P 
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Ian | zesto | zzsto | orso | ep“ |09vo |zzs'0 | eseo | reen) 8280 

apen | goen Iren | orso |ozso |ser'o | oso | oso | soro | 

| ceso | ozs'o Ge geg | 60x'0 leen | ssr'o 

013 ER) opt | on 06 | SC 09 os o ze | LS | vz za 13 0% SI SI zi 


Daat LI edup) 


207 =% m ofeuaaGur nutuad 
sajieds opugaaunțe vaje nə 53 — = 13 afos ap 10Ţrju81213800 AJLIOJRA 
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de — diametrul exterior al țevii serpentinei de răcire, 
în m; 

L — lungimea ţevii serpentinei de răcire, îu m. 

Coeficientul 400 reprezintă cantitatea de căldură, în kcal/m?-h-grd, 

pe care o preia apa de răcire care trece în jurul ei serpeutinei cu viteza 

de 0,5 m/s (numai pentru țeavă de cupru). 


Debitul orar V, al apei de răcire se determină cu relația : 


V, = 360 


(7.4.32) 


d; fiind diametrul interior al țevii de la intrarea în recipient, în m, şi v 
viteza de curgere a apei de răcire, în m/s. 

7.4.5.4. Verilicarca gradului de acoperire a danturii. Prin grad 
de acoperire se înțelege un coeficient cu ajutorul căruia se apreciază 
cîte perechi de dinţi conjugați sînt simultan în contact în cursul 
angrenării. La dantura în evolveufá fără interferență gradul de aco- 
perire poate fi exprimat prin raportul diutre lungimea segmentului 
de angrenare efectivă 5,5, și pasul de bază p, (fig. 7.4.7). Pasul de 
bază Hind egal cu; 


Pp = P COS dy = MT COS ap (7.4.33) 


rezultă că gradul de acoperire e este: 


e = E a, (7.4.34) 
P COS Xy mM T COS Ga 
Lungimea segmentului efectiv de angrenare 5,5, se poate determina 
grafic, cu ajutorul epurei angrenajului arătat în fig. 7.4.7. Epura 
trebuie desenată, de preferința la scară mărită, 

Valoarea gradului, de acoperire pentru dantura necorijată cu 
aa = 20” se poate determina, aproximativ, cu ajutorul tab. 7.4.19, 
Gradul de acoperire a danturii va fi e = e, + €z Este de remarcat 
că gradul de acoperire al danturii corijate este mai mic decît cel al 
danturii necorijate, după cum se poate observa acest lucru comparînd 
lungimea segmenfilor Sp, în fig. 7.4.7, a si d. 

Gradul de acoperire va trebui sá aibă următoarele valori: 

— pentru angrenaje cu viteze periferice mici pe cercul de rulare 

(v < 1 m/s): e>11; 

— pentru angrenaje cu viteze mijlocii (1<v<3m į): € >; 

— pentru angrenaje cu viteze mari (v > 3 m/s): e zl Ce 

— pentru angrenajele mașinilor unelte: e > 1,4; 
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Tabelul 7.4.16 


Valorile momentului specific de Ireecaro My pentru uleiuri minerale 


Ulei mineral pur Dei mineral cu adaos 
E ege Wë H " en PE de id > 

Angrenaje pentru } | . | 

E ` Viscozitatea Mo bim Viscozitalca My keim 
"Construcţia. de SAE 80 6— 9,4 SAE 80 17,4—30,8 
maşini gi auto- SAE 90 9,4—13,4 SAT 90 24 —39 
vehicule SAE 100 13,4—17 
Turbine 98—55 cSt 1,4— 2,7 38—55 cSt 9,4 
Construcții 
speciale 6--12 cSt 0,3— 1,4 6-12 cSt 6,0 


7.4.5.5. Verificarea la uzură abrazivă. Rezistența la uzura abra- 
zivă a danturii la baza şi la capul dinților depinde în primul rînd de 
lubrifiant. Prin urmare verificarea danturii la uzura abrazivă constă 
în determinarea calității lubrifiantului. Pentru calculul acestei veri- 
ficări în lucrarea de față a fost adoptată metoda de calcul propusă 
de G. Niemann [14]. Coeficientul de siguranță la uzură abrazivă S, 
se determină cu relația: i 


kap cos f i 


IX 
i BYY 1+1 


w F c 


; (7.4.35) 


Valoarea lui Ry se poate determina în funcție de viteza periferică 


Mărimea momentului specific Mp se 
poate lua din tab. 7.4.16 în funcție 

H. = B. CsCpCrCe, (7.4.36) W M 
în care B este coeficientul nominal 
de portanță : Pa 


pe cercul de rulare v si în funcție de momentul specific de frecare 
de viscozitatea lubrifiantului. 

Coeficientul de portanță B, se 

_ 2 X 10M, b Fig. 7.4.10. Influența unghiului de 
B = 2 : [kgf [mm]; (7.4.37) înclinare asupta elementelor danturii 


al lubrifiantului Mp, cu ajutorul diagramei date în fig. 7.4.26. 
obține cu relația : 
EM cu dinți înclinați. 
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M, — momentul de torsiune cu valoarea: 


M, =716,2% [kgfmm] ; (7.4.37 a) 
fi 
Cs — coeficientul de impact, a cărui valori sînt date în tab. 7.4.17 ; 
Cp — coeficientul de dinamicitate ; mărimea acestuia se stabileşte 
cu ajutorul următoarelor relaţii ; 
| 0,3 Co 
(do A y HS (7.4.38) 


u Ce, +1) Cep, + l 


în care u = BD, ; f reprezintă eroarea maximă admisibilá a pasului 
circular al danturii care se verifică; uy, se stabileşte cu ajutorul 
diagramei din fig. 7.4.27 în funcție de viteza periterică pe cercul 
de rulare şi mărimea expresiei “Cs + 0,26 f, îu care f se introduce 
în y după STAS 6273—6U, tabel 4; e, este gradul de acoperire supli- 
mentar al danturii cu dinţi înclinați, al cărui valoare se poate deter- 
mina din fig. 7.4.10 şi cu diagrama din fig. 7.4.25. Pentru dinţi drepți, 


be — 3 


Cy — coeficientul de calitate a danturii; mărimea acestuia variază 
între 1,33 şi 2,60 în funcție de clasa de precizie a danturii; valorile 
mici se iau pentru danturile din clasa de precizie a 5-a şi a 6-a, 
valorile mari pentru clasa a 9-a si a 10-a, iar pentru clasa a 7-a şi 
a Ra se iau valorile medii; 


Tabelul 7.4.17 


Valori pentru cveticientul de impact C; 


Felul acfionárii 


a n 


Unitatea acționată A 
Electromotor cu mai mulţi monocilindri 
cilindri 


gege 


Turbine rotoare | Motoare 


Gencratoare de curent; benzi de trans- 

port; Elevatoare ; Ascensoare ; Compre- 10 L25 1,50 
soare rotative; Suflante; Aimestecătoare A i i 
pentru lichide cu egală viscozitate 


Mașini unelte; Maşini de ridicat; Venti- Y 
latoare de mine; Pompe cu pistou; Ames- 1,25 1,50 1,75 
tecătoare pentru materiale  viscoase 


Prese; Toarfece metalice; Centrifuge 1,75 20 2,25 
grele; Laminoare şi alte mogini grele 


415 


Cs — un coeficient prin care se ia în consideraţie înclinarea din- 
filor ; pentru dinţi drepți (P = 0) Cg = 1, pentru dinţi înclinați se poate 
lua Ca = 1/4 e. 

Valoarea. coeficientului Y, este dată de formula: 


12,7 ¿+1 S lmaz d 
Ge EIN 


Vm, (7.4.39) 


ai DH 10 


în care Jens este lungimea segmentului de angrenare pentru capul 
dintelui roții conducătoare, l} = S,P respectiv pentru capul roții 
conduse 7, = S,P după cum se arată în fig. 7.4.7. În calcul se va 


introduce valoarea cea mai mare; m este modulul normal. 
Valoarea coeficientului Y, se calculează cu relaţia : 


E '(7.4.39. a) 


sin x COS & 


Coeficientul de siguranță la uzură abrazivă va trebui să fie S, > 3, 
În caz contrar, calculul se repetă alegîndu-se un lubrifiant cu visco- 
zitate mai mare, 

Calculul de verificare a uzurii abrazive este destul de voluminos 
şi anevoios.” Metoda de calcul arătată este în momentul de față cea 
mai nouă si se bazează pe un bogat material experimental. 

Pentru cazurile generale în construcția de maşini vor corespunde 
lubrifianfii cu adaos, cu viscozitatea între 25%—35* E sau uleiurile 
pentru ungerea angrenajelor indicate la paragraful 7.6. 

Dacă dantura calculată va corespunde condiţiilor de verificare, 
se poate trece la proiectarea roților dințate care formează angrenajul. 
Reprezentarea roților dinţate si a angrenajelor se face în conformitate 
cu STAS 734—G1, iar indicarea elementelor danturii pe desen se va 
face corespunzător celor arătate în STAS 5013—59. 

Dintre mărimile calculate, distanța între axe A si diametrele 
exterioare D. si Du se prevăd pe desen cu tolerante. Toleranta dis- 
tanţei dintre axe se poate stabili cu ajutorul tabelului 6 din STAS 
6273—60, în care limita superioară AAs şi limita inferioară AA, a 
cîmpulni de toleranță este dată în funcţie de jocul dintre flancuri. 
Jocul de bază dintre flancuri se consideră jocul normal minim ; acest 
joc are simbolul JC (ajustaj liber), În afara jocului de bază se mai 
admite jocul minim nul (ajustaj alunecător) avînd simbolul JE, 
jocul minim micşorat (ajustaj semiliber) simbolul JD și jocul minim 
mărit (ajustaj larg) simbol JA. Poziţia jocului minim dintre flancuri 
şi a cîmpului de toleranță față de poziţia teoretică (fără joc) este 
arătată pentru cele patru cazuri la punctul 2.3.3 din STAS 6273—60: 
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KO, 


S 


AN > / 


unitatea 
= 
=$ 
a 
Ed 
E D 7 
a 4 = D tags 
EN 1-24 unifáli 
N 
~ Ñ 
2 
2 
3 Măriimi geometrice 
Scora 2: 


Pap. de transmitere 
eem » funtlale 


fe, - 6,6 mim 

| LE 2 mm 

| A -16mm 
do H 


Fig. 7.4.11. Epura angrenajului pentru determinarea elementelor de corijare a danturii 
inclinate la egalarea alunecărilor specifice (exemplul 2 pag. 436). 


Dupy I. Vörös 


27 — Indrumátorul tehnicianului proiectant 


„0 


0,00000 
0,00000 
0,00001 
0,00005 
0,00011 
0,00022 
0,00038 
0,00061 
0,00091 
0,00131 
0,00179 
0,00239 
0,00312 
0,00398 
0,00498 
0,00615 
0,00749 
0,00903 
0,01076 
0,01272 
0,01490 
0,01735 
0,02005 
0,02305 
0,02635 
0,02998 
0,03395 
0,03829 
0,04302 
0,04816 
0,05375 
0,05981 
0,06636 
0,07345 
0,08110 
0,08934 
0,09822 
0,10778 
0,11806 
0,12911 
0,14097 
0,15370 
0,16737 
0,18202 
0,19774 
0,21460 
0,23268 


| 


Valorile înv a în funcfle de a 


Ki 


0,00000 
0,00000 
0,00002 
0,00006 
0,00013 
0,00025 
0,00042 
0,00067 
0,00099 
0,00139 
0,00191 
0,00253 
0,00328 
0,00416 
0,00520 
0,00640 
0,00778 
0,00936 
0,01113 
0,01313 
0,01537 
0,01787 
0,02063 
0,02368 
0,02705 
0,03074 
0,03479 
0,03920 
0,04401 
0,04925 
0,05492 
0,06108 
0,06774 
0,07493 
0,08270 
0,09107 
0,10008 
0,10978 
0,12021 
0,13141 
0,14344 
0,15636 
0,17022 
0,18508 
0,20102 
0,21812 
0,23645 


A 


0,00000 
0,00001 
0,00003 
0,00007 
0,00015 
0,00028 
0,00047 


0,00072- 


0,00106 
0,00149 
0,00202 
0,00267 
0,00344 
0,00436 
0,00543 
0,00667 
0,00808 
0,00969 
0,01152 
0,01356 
0,01585 
0,01840 
0,02122 
0,02433 
0,02776 
0,03152 
0,03564 
0,04013 
0,04502 
0,05034 
0,05612 


0,06237 . 


0,06913 
0,07644 
0,08432 
0,09282 
0,10196 
0,11180 
0,12238 
0,13375 
0,14595 
0,15905 
0,17311 
0,18618 
0,20435 
0,22168 
0,24027 


418 


Ru 


0,00000 
0,00001 
0,00003 
0,00008 
0,00017 
0,00031 
0,00051 


0,00078. 


0,00114 
0,00159 
0,00214 
0,00281 
0,00362 
0,00456 
0,00566 
0,00693 
0,00839 
0,01004 
0,01191 
0,01400 
0,01634 
0,01894 


0,021827 


0,02499 
0,02849 
0,03232 
0,03651 
0,04108 
0,04605 
0,05146 
0,05733 
0,06368 
0,07055 
0,07797 
0,08597 
0,09459 
0,10388 
0,11386 
0,12459 
0,13612 
0,14850 
0,16178 
0,17604 
9,19132 
0,20772 
0,22530 
0,24415 


Tabelul 7.4,18 


BI 


0,00000 
0,00001 
0,00004 
0,00010 
0,00020 
0,00035 
0,00056 
0,00085 
0,00122 
0,00169 
0,00227 
0,00296 
0,00379 
0,00477 
0,00590 
0,00721 
0,00870 
0,01040 
0,01231 
0,01445 
0,01684 
0,01949 
0,02243 


` 0,02566 


0,02922 


0,03312 | 


0,03739 
0,04204 
0,04710 
0,05260 
0,05856 
0,06501 
0,07199 
0,07952 
0,08764 
0,09640 
0,10581 
0,11594 
0,12683 
0,13853 
0,15108 
0,16456 
0,17901 
0,19451 
0,21114 
0,22896 
0,24808 


Tabelul 7.4.18 (continuare) 


oi | 10 | E | A | 5 | 8 


În rr N 
47 0,25206 0,25611 0,26021 0,26436 ~ 0,26858 
48 0,27285 0,27719 0,28159 0,28605 0,29057 
49 0,29516 0,29981 0,30453 0,30931 0,31417 
50 0,31909 0,32408 0,32915 0,33428 0,33949 
51 0,34478 0,35014 0,35558 0,36110 0,36669 
52 0,37237 0,37813 0,38397 0,38990 0,39592 
53 0,40202 0,40821 0,41450 0,42087 0,42734 
54 0,43390 0,44057 0,44733 0,45419 0,46115 


Jocul minim mărit se aplică angrenajelor care lucrează în mediu 
cu temperatura ridicată (£ > 80*C), jocul minim nul se recomandă 
pentru angrenajele mecanismelor de divizare sau pentru angrenajele 
dispozitivelor. Jocul minim micșorat este indicat pentru angrenajele 
care lucrează la viteze mici, sau la care se schimbă deseori sensul 
de rotaţie. 

Toleranta diametrelor exterioare Da si D. se alege după felul 
controlului tehnic al danturii. Dacă se verifică lungimea peste dinți, 
pentru diametrul exterior al roții se poate prescrie toleranța din clasa 
a 4-a sau a 5-a de precizie. Dacă se verifică însă grosimea dinților 
pe coarda constantă, cilindrul exterior al roții formînd baza de mástu- 
rare, se recomandă indicarea cotei pentru diametrul exterior în clasa 
a 3-a sau chiar în clasa a 2-a de precizie. 


Tabelul 7.4.19 

Valori parțiale pentru gradul de Clasa de precizie în care trebuie 
acoperire e la dantura necorljatù executată dantura proiectată se alege 
ll D pe considerente funcționale. Pentru ca- 
Numărul de dinţi zurile generale în construcția de mașini 


D 
Zum 1,3 


en oa = 20° 


pot servi pentru orientare datele din 
tab. 7.4.12. Deşi în STAS 6273—60 se 
prevăd 12 clase de precizie, toleranfele 
se referă numai la clasele de precizie 3 
pînă la 11 inclusiv. În construcția de 
maşini sînt utilizate în general augre- 
najele din clasele de precizie 5, 6, 7,8 
si 9. Clasele de precizie a 3-a si a 4-a 
sînt rezervate pentu roțile dințate eta- 
lon, folosite la controlul tehnic al angre- 
najelor. Angrenajele cu viteze periferice 
mari (v > 20 m/s) sau cele pentru sco- 
puri speciale, de exemplu pentru me- 
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canismele dispozitivelor de măsurat sau pentru mecanismele folo- 
site în aeronautică gi astronomie, se execută în clasele de precizie a 
4-a sau a 5-a. Clasele de precizie a 10-a si a l-a se prescriu pentru 
angrenajele mecanismelor de precizie grosolană, folosite de exemplu 
la unele maşini agricole sau de uz casnic. 


7.4.6. Exemplul de calcul 


Se cere proiectarea unui angrenaj cu dinți drepţi pentru următoarele condiții de 
funcționare: P = 5 CP, n, = 1000 rot/min, n, = 350 rot/min, materialul toții condu- 
cătoare oțel de construcție 36 MS 12 STAS 791 —63, iar al roții conduse OLC 60 STAS 
880—61, ambele îmbunătățite; cremaliera de referință a danturii 20% — 1 — 0,25, 
conform STAS B21—63; condiţii de funcționare normale cu şocuri ușoare. 


Rezolvarea 
Raportul de transmitere teoretic (formula 7.4.1): 


Fiind vorba de un angrenaj cu o turație mijlocie la care viteza periferică pe cilindrul 
de rulare va fi probabil o 20 m/s se alege 2, = 15, urmărind a se obține un gabarit 
redus al angrenajului. Conform formulei (7.4.1) numărul de dinți al roții conduse 


va ji; 
Za = la, = 2,86 x15= 42,9 a 43, 


Raportul de transmitere real: 


Za A 
i= — = — = 2,88 
21 15 
şi turatia reală a toţii conduse 
ny 1 000 


— = =e = 349,6 rot/min; 
t 2,86 


practic raportul de transmitere este respectat. 

Pentru a asigura condiții bune de iuncționare, dautura va trebui corijată alegín 
du-se în acest scop coeficienții de corijare £, ṣi E din tab. 7.4.10. Avind în vedere 
însă că acest tabel nu conține valori ale lui Ex decît pentru z; = 40 și za = 50, urmează 
ca E, pentru z; = 43 să se determine prin interpolare, În acest scop, se determină valoarea 


z 18 15 „15 
lui E, pentru raportul — = —. Diferența lui E, pentru raportul äi 50 este: AË, = 

z z - 
= 0,535 — 0,528 = 0,007, ceea ce reprezintă diferența pentru intervalul de 10 
dinți. Prin urmare, pentrn diferența 43 — 40 = 3 dinţi va fi: 


3 x 0,007 
Azi = A 0,002. 
i 10 
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ln consecinfá, pentru raportul 15/43 va fl: 
E, = 0,528 + 0,002 = 0,53. 


În mod similar, se va găsi că cocficientul total de corijare pentru raportul 15/43 
este : 


0,022 x 3 


AF = se 
i 10 


== 0,0066 


şi E = 0,955 + 0,0066 œ~ 0,962. Deoarece Ë = E, + E, urmează că Ep = 0,962 — 0,530 m 
= 0,432. 

Se va stabili în continuare mărimea, coeficientului de creştere a distanței dintre 
axe A, Pentru a putea aplica formula (7.4.11) trebuie cunoscută valoarea coeficientului 
specific de creştere a distanței dintre axe Ag. Valoarea acestuia se determină cu aju- 
torul tab. 7.4,11, calculind în prealabil valoarea lui Coen relaţia (7.4.10): 


25 2 x 0,962 
Ep == sa ———— = 0,03317. 
Za +4 15 + 43 


Pentru această valoare rezultă din tab. 7.4.11: unghiul de augrenare a = 24,18", 


era ce corespunde cu æ = 24010'48“ şi Ag = 0,03007. Aplicind formula (7.4.11,) 
rezultă : 


ZS Z 43 
A= o ata = 0,03007 — — = 0,87203. 


Dacă valoarea lui ¿y nu se găseşte in tabel, va trebui făcută o interpolare între 
valorile a două mărimi consecutive indicate în tabel, 


Pentru a putea calcula elementele geometrice ale danturii urmează să se deter- 
«nine modulul cu formula (7.4.2, a); 


3 OA POO È 48 500 x 1,24 
m = 10 ————— x— = 10 KS = 2,15 mm. 
cp a Ei 0,172x 10x 15% 1 150 x 10 000 
a al 
Coeficieutil din formula (7.4.2, a) au fost stabiliți astfel: 
ED 
Coeficientul de sarcină k = kig = 1,03 X 1,2 = 1,236, în care A¿ = 3 — ma 


1,05 + 1 
= OS = 1,03 (éi sezultă din tabelul 7.4.2), iar coeficientul de dinamicitate 
kg = 1,2 rezultă din tab. 7.4.3. 

Coeficientul de formă a dintelui c, a fost calculat prin interpolare cu ajutorul tab, 
7.4.6: pentru E, = 0,53; rezultă prin interpolare Wi = 0,172, Valoarea lui A a fost 
luată din tab. 7.4.5; pentru dantura cu clasa a 8-a de precizie: y = 10. 


Rezisteuta admisibilă la încovoiere o 


at 
Se 2109 1150 kgf/cm? 
A == -e € cms, 
"o ob 15 X 1,8 S 
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Valoarea e = 1,5 a fost luată din tab. 7.4.7, lar valoarea Ka = 1,8 din tab, 7.4.8 


pentru oţel 36 MS 12 STAS 793—63' în stare îmbunătățită; o, = 3 100 kgf fcin? rezultă 
din tab. 7.4.13. 


Modulul standardizat în STAS 821—61 cu mărimea imediat superioară este m = 
= 2,5 mm. 


Cu aceste mărimi se pot calcula elementele geometrice ale danturii: 


Diametrul exterior (formula 7.4.9): 
Da = m[z, +2 + 28 — 2E — Al = 
= 2,5[15 + 2 + 2 :0,53 — 2(0,962 — 0,872)] = 44,7 mm: 
cu formula (7.4.12): 
Do = 2,5143 + 2 + 2- 0,432 — 2(0,962 — 0,872)] = 114,21 mm. 
Îmdițimea dinților (7.4.13) : 
h= mf +w, — (E — 3] = 2,512 -H 0,25 — (0,962 — 0,872)] = 5,4 mm 

Diametrul interior (7.4.14): 

Da = Da — 2h =. 44,70 — 2 x 5,4 = 33,90 mn; 

Dia = Dea — 2h = 114,21 — 2 x 54 = 103,41 mm. 
Distanta dintre axe (7.4.15 si 7.4.16): 

A= mt =25x LE. 72,5 mm; 
A = Ay + a = 72,5 + 0,87203 x 2,5 = 74,68 mm. 
Lungimea dinților (7.4.17): 
b = om = 10 x 2,5 = 25 mm. 


Diametrul cilindrului de rulare (7.4.18 şi 7.4.19): 


2A 2 x 74,68 
——— = A = 38,69 mm şi R, = 19,345 mm: 
¿+1 2,86 + 1 


D,a = (Du = 2,86 X 38,7 = 110,68 mm și Ji = 55,34 mm. 


y” 


Verificare : 


q = Dn t Dn 8869 + 110,68 


= 74,685 win. 
2 2 


Diferența de 0,005 min este neglijabilă. 
Viteza periferică pe cercul de rulare 


` sin, 738,69 x 1000 
"= 700060 1000 x 60 


= 2,25 ube, 
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După indicaţiile din tab, 7.4,13, dantura se va executa în clasa a 8-a de precizie, 
Urmează verificarea danturii calculate : 


1. Verificarea lăţimii fatetei capului dintelui roții conducătoare (formulele 7.4.25; 
7.426; 7.4.27): 


Dn = mz, COS ay = 2,5 x 15 x cos 20% == 2,5 x 15 x 0,94 = 35,25 mm 
Do 35,25 


cos ge = —— =-——— = 0,7886 la care corespunde au, = 37%56'42", 


Cu ajutorul nomogramei din fig. 7.4.8 şi tabelul 7.4.18 se obține pentru cos ge = 0,7886, 
inv oe = 0,1174 şi prin interpolare inv a, = 0,144. 


Ascuţirea dintelui va fi: 


Se = Dalinv ay — inv œ) = 44,7 (0,144 — 0,1174) = 1,189 mn. 
Această mărime satisface condiția: zez 0,3 m adică 1,189 > 0,75. 
2. Verificarea presiunii de contact (7.4.28): 


Momentul de torsiune este: 


71620 P 71620 x 5 i 
AM = ——— v 358 [kgfcrn]. 
EN 1 000 ` 
Deoarece a = 24%10'48” se determină sin 48%21'36” = 0,7454, 
Valorile lui D,, gi b se vor introduce în cuz 
Cremaliera de referință fiind: 20° — i — 0,25 rezultă ca f= 1, 
Introducînd valorile în relaţia (7.4.28) rezultă: 


4 358 1 + 2,86 
x __>_ -z—__—_ A En 
0,7473 © 3,869? x 2,5 [2,86 + (2,86 — 1) + 1] 


= 5,36 x 9,55 x 0,818 ~ 42 kgf forn. 
În tab, 7.4.13 stat indicate presiunile admisibile pentru oțel 36 MS 12 în stare 


îmbunătăţită Aa = 70 kgífem* (roata conducătoare) şi pentru oţelul OLC 60 în stare 


îmbunătățită ha = 51 kgf/cm? (roata condusă). Deoarece Å < ka, deutura proiectată 
va corespunde, 


3. Vorificaren termică a danturii 


Pentru dentura din clasa a 8-a de precizie raudamentul angrenajului se apreciază 
ta: y = 0,96. Aplicind formula (7.4.29) rezultă cantitatea de căldură dezvoltată: 


Q = 632 Pop (1 — m) = 632 x 5 (1 — 0,96) = 126,4 kcul /h. 
Căldura degajată de pereții carcasei (7.4.30) : 
Qe = Aelis — to) = 20 x 0,25 x 40 = 200 kcal/h, 
suprafața exterioară a carcasei, inclusiv nervurile, fiind apreciată la 4, = 0,25 mê. 


Deoarece Q, > Q, răcirea naturală a uleiului de ungere este asigurată. 
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4. Verillearea gradului de acoperire a danturli. Se desenează epura danturii în felul 
arătat în fig. 7.4.7, b care orientează asupra condiţiilor de angrenare. Segmentul de 


augrenare fiind S S, = 11,2 mm rezultă gradul de acoperire (formula 7.4.34): 


O 11,2 11,2 


= 1,57, 
MT * COS a 2,57- 0,9115 7,16 


Gradul de acoperire fiind e > 1,2 funcționarea liniştită a angrenajului este asi- 
gurată (v. poz. 7.4.5.4). 


5. Verificarea danturii la uzură abrazivă și gripare 


Pentru a putea înlocui mărimile corespunzătoare în formula (7.4.35), se vor stabilt 
în prealabil valorile coeficienţilor. 
Coeficientul uominal de portanță B (formula 7.4.37): 


2 x 105M, 2 x 10% x 3,58 
Be e 0,19, 
D? è 38,692 x 25 


Momentul de torsiune M, (formula 7.4.37, a): 
716,2 P 716,2 x 8 


M == = = 3,58 [kgfm]. 
i D 1000 gie) 


Coeficientul de impact Ce din tab. 7.4.17 rezultă: Cs = 1,25, deoarece este vorba, 
de functionarea angrenajului cu șocuri ușoare. 


Coeficientul de dinamicitate Cp (formula 7.4.38) : 


Hain 2 
Cp = Lp LA = 1,22. 
4 > Cole, +1) 7,35 x 1,25 - (0 + 1) 
Valorile coeficientilor din formulă s-au stabilit în felul următor: 

u = BDD, = 0,19 x 38,69 == 7,35; deoarece este vorba de dantura cu dinţi drepți 
P=0 şi e, =p; pentru Moie: în fig. 7.4.27 la v = 2,25 m/s şi «Cg + 0,26f = 7,35 x 
x 1,25 + 0,26 x 25 = 15,681 se găsește paj = 2 (se alege pentru clasa 8 o eroare maximă 
a pasului circular f = 25 y, STAS 6273—60 tabelul 4), 

Coeficientul de calitate Cr =2 avind în vedere că dantura se cxecutá în clasa a 
8-a de precizie. 

Coeficientul Ca = 1 avînd în vedere că dantura este dreaptă (B = 0). 

Coeficientul de portanță Be va avea valoarea (7.4.36): 


Be = BOC EpC = 0,19 x 1,25 x 1,22 x 2 x 1 = 0,58, 


Coeficientul Yo (7.4.39) : 


127 i41} brar RI 12,7 a El 
Y = x y y Las, E DR EE Ge d 
F Le d ) | d 10 WK E 286! | t110) | 


- Y2,5 = 0,348 
uade ep, = SiP = 6 mun. 
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Coeficientul Y, (7.4.39, a): 


deoarece după corijare o = 2410/48”. 
Pentru determinarea coeficientului E. trebuie cunoscută valoarea lui My Din 


cab. 7.4.16 rezultă pentru ulei mineral, avînd viscozitatea SAE 90, momentul specific 
M, == 10 kgfm. Cu această valoare se obfiue prin extrapolare din fig. 7.4.26 


A, = 6 kgf/mm, 
Coeficientul de siguranță la uzură (7.4.35) 


k 


reS P i41 6.1 3,86 
x = E = 
B Y Y i 0,58 x 0,348 . 2,68 2,86 

w F c 


15,2. 


Sy = 


Valoarea coeficientului de siguranță fiind Sy > 3 uleiul ales va corespunde”. 
Se menţionează că dacă valoaea coeficientului E. depásegte domeniul diagramelor, 


ueea ce se întimplă, ca şi în cazul de față, pentru viteza v < 4 m/s coeficientul Sy nu mel 
trebuie verificat, 


7.4.7. Corijări speciale 


Uneori se caută ca angrenajul să satisfacă o anumită condiție 
funcţională, urmărindu-se fie rezistența la presiunea de contact, fie 
rezistența la incovoiere, fie rezistența la uzura abrazivă a dinților. 
D. N. Resetoy [18] propune pentru astfel de cazuri coeficienții de 
corijare indicaţi în tab. 7.4.14. -Coeficienții de corijare din acest tabel 
se folosesc în calcule ca gi cei arátafi în tab. 7.4.10. 

Coeficienfii pentru corijarea la rezistență la presiunea de con- 
tact sînt indicaţi pentru angrenajele cu viteze periferice mari (v pe 
cercul de rulare > 8 m/s) şi sarcini mari cu şocuri. Pentru angrenajele 
cu care se transmit forțe mari la viteze mijlocii 2 <v <6 m/s se 
recomandă coeficienții de corijare la rezistența de incovoiere. Acesta 
este cazul la augrenajele maşinilor de ridicat, sau la mecanismele 
de acţionare a căilor ferate, a tramvaielor etc. Dantura angrenajelor 
care lucrează cu viteze mici (v < 2 m/s) va trebui corijatá la rezis- 
tenfa la uzură abrazivă, deoarece la viteze mici ungerea flancurilor 
este semifluidă. 

Dacă dantura roţilor dințate care formează angrenajul, este exe- 
cutată din oțel cálit, este indicat în cazul solicitărilor mari de încovo- 


* Calculele au fost efectuate cu rigla, Calculele pentru geometría danturii trebuie 
executate totdeauna, exact, ele fiind ulterior cote de uzinare şi tolerate. 
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iere ca dinții să aibe grosime egală la bază. Pentru acest caz coefi- 
cientul de corijare va fi: 


E Ee Če 


După ce au fost stabilite mărimile geometrice cu coeficientul de 
corijare ales vor trebui făcute verificările arătate ale danturii, 


7.4.8. Distanţa dintre axe 


La calculele arătate pînă acum distanța dintre axe nu a fost con- 
ditionatá decît de corijarea făcută, după cum s-a văzut în exemplul 1. 
Se poate întîmpla însă ca la proiectare să fie necesară respectarea 
unei anumite distanțe dintre axe, de exemplu la reparații sau cînd 
distanța dintre axe este impusă de condițiile spațiului disponibil. 
În astfel de cazuri nu se va putea tine seama întru totul de recoman- 
dările date în tab. 7.4.10 şi 7.4.14. Pentru a satisface condiția pri- 
mară este necesară respectarea distanței date dintre axe. 

Se deosebesc, în general, două cazuri: 


1. în afara distanţei dintre axe va trebui respectat și raportul 
de transmitere; 


2. raportul de transmitere poate suferi o uşoară modificare. 
Pentru primul caz procedeul cel mai simplu este aplicarea cori- 
járii plus-minus. La acest proceden de corijare dantura pinionului 
(a roții conducătoare) se corijează cu coeficientul de corijare pozitiv 
(+ £,), lar dantura roții conduse cu coeficientul de corijare de aceeași 
valoare absolută, însă cu semnul negativ (— E), deci €, = — Ba, 
Făcînd corijarea danturii angrenajului în aceste condiții, distanța 
dintre axe rămîne neschimbată. Tab. 7.4.15 conţine coeficienții de 
corijare propuse de J. I. Dicker [6] prin care se obține egalarca alune- 
cărilor specifice la baza dinților, 

În tab. 7.4.15 numărul minim de dinți este 17. Dacă din motive 
constructive sau funcționale se impune utilizarea unui număr de 
dinți 2, < 17 nu se mai poate respecta condiția egalării alunecărilor 
specifice la baza dintelui. În astfel de cazuri, pentru z, = 15 sau 16, 
coeficientul de corijare E, se ia din tabelul 7.4.10, făcîndu-se E, == — Ey. 


În caz că z< 14 atunci valoarea coeficientului de corijare se deter- 
mină cu relaţia: 


A iza (7.4.40) 


Pentru zı = 14 dantura se poate proiecta fără corijare (E şi A = 0). 
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Procedeul de corijare plus-minus are inconvenientul că prin cori- 
jarea negativă, se subfiazá dinţii roții conduse la bază și prin aceasta 
scade rezistența la rupere a dinților. 

Dacă raportul de transmitere poate suferi o mică modificare se 
procedează în felul descris în continuare: , 

Numărul inițial de dinți al roții conducătoare se micşorează cu 
1,2 sau 3 dinți şi cu acest nou z, se calculează distanța dintre axe A e 
(7.4.16), iar cu relațiile (7.4.15) şi (7.4.11) valoarea lui A respectiv 
Ae Cu ajutorul lui Ae se determină din tab. 7.4.11, mărimea 
lui Ep, iar cu relaţia (7.4.11, a), valoarea lui E Deși mărimea coe- 
ficientului total de corijare E se poate împărți arbitrar în E şi Ea, 
se recomandă [4] următoarea împărțire: 


E, = E — 0,0302 z, 
urmînd 


SEELEN (7.4.41) 


La aplicarea acestui procedeu de calcule se va verifica grosimea 
fatetei la capul dintelui (formula 7.4.25), înainte de a începe proiec- 
tarea. Dacă grosimea fafetei capului dintelui s, < 0,3 m, valoarea 
lui E, trebuie micşorată și refăcute calculele. 

La împărțirea corespunzătoare a lui č pot servi gi datele din 
tab. 7.4.9, în care se indică valoarea superioară a lui €, în funcție 
de zu, la care se produce ascufirea dinților. 


7.4.9. Proiectarea danturii cilindrice 
cu dinţi înclinați 


Angrenajele cilindrice cu dinți înclinați prezintă o serie de avan- 
taje datorită cărora sînt des folosite în construcția de maşini. Avan- 
tajele angrenajelor cu dinţi înclinați față de cele cu dinți drepţi sînt 
următoarele ; 


— capacitatea mai mare de trausmitere a puterii la aceeaşi mărime a roților; 

— numărul minim de dinți, la care nu apare interfereufá, mai mic decît la dantura 
cu dinți drepţi; 

— gradul de acoperire mai mare decit la dantura cu dinţi drepţi; functionarea 
augrenajului cu dinți înclinați este deci mal liniștită ; 

— dinți mai rigizi. 

Faţă de aceste avantaje, angrenajele cu dinți înclinați prezintă însă gi unele incon- 

veniente şi anume : 

— randament mai scăzut; 

— în cursul funcționării apar forțe axiale, care trebuie luate ju considerare la 
construcţia lagărelor, ` 
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Metoda de calcul a danturii inclináte este similară cu cea a dan- 
turii drepte. Există totuși unele particularități datorită unghiului 
de înclinare Ba dinţilor (fig. 7.4.10). 

Elementele danturii se calculează pentru secțiunea frontală 
Scula prelucrează însă dantura în sensul perpendicular pe înclinația 
dintelui. Pentru dantura înclinată există prin urmare două feluri 
de parametri ai danturii: pentru secțiunea normală a danturii în 
care lucrează scula și pentru secţiunea frontală a danturii. Parametrii 
secțiunii normale se referă la scula prelucrătoare, iar parametrii 
secțiunii frontale la elementele geometrice si dimensiunile roții. 

Pasul danturii înclinate în secțiunea frontală, numit pas aparent. 
are simbolul ,, mărimea lui putindu-se calcula cu relația : 


Be = 


cos B 


Prin urmare modulul aparent va fi: 


m 
m, = 


(7.4.42) 


cosf 


În aceste relaţii p reprezintă pasul normal si m modulul normah 
al danturii, standardizat în STAS 821—61. 


Modulul normal al danturii înclinate se calculează cu formula: 


m = 10 cos B ya 55 000 4 y POP sau sau kw [mm] (7.4.43) 


Cf Eq Wig SC n 


În această relație, e, reprezintă gradul de acoperire axial care se 
poate calcula cu suficientă aproximație [18] cu relația : 


ca =[1,88— 32(2 


21 


să gd cos B, (7.4.44) 


iar |, este coeficientul lungimii dintelui înclinat a cărui mărime este 
dată de relația: 


i 
A 


dn =- (7.4.45) 


cos B 


Restul simbolurilor corespund cu cele arátate la formula (7.4.2). 


Unghiul de înclinare $ se ia de obicei între 5° și 35°. Pentru unghiuri 
B > 35° forța axialá devine mare, deci este necesară o construcție 
deosebită a lagărelor. Din acest motiv unghiul f > 35° se evită 
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În ceea ce privește numărul minim de dinți al danturii înclinate 
min +, la care nu se produce interferența la baza dinților, se calcu- 
lează cu formula : 


Zmin £ = Amin COS B, (7.4.46) 


Zmin fiind numărul minim de dinți al danturii cu dinți drepți, Diagrama 
dată în fig. 7.4.6 a fost întocmită cu ajutorul acestei relaţii. 

Calculul elementelor geometrice ale danturii şi ale dimensiunilor 
angrenajului făcîndu-se pentru secțiunea frontală, se va modifica și 
unghiul de angrenare a danturii necorijate în această secțiune, Acest 
unghi se numește unghi aparent de angrenare si are simbolul a 
Valoarea lui se obține cu relaţia: 


tg au, = E Bes (7.4.47) 


Cunoscînd modulul aparent m, unghiul aparent de angrenare ou, 
şi unghiul de înclinare a danturii f, se pot calcula mărimile necesare 
proiectării angrenajului cu dantura înclinată necorijatá. 

La alegerea mărimii unghiului de înclinare a danturii B se vor 
avea în vedere următoarele: cu cît unghiul f este mai mare cu atît 
gradul de acoperire va fi mai mare și cu atît va fi mai liniștită func- 
fionarea angrenajului. Unghiul de înclinare mare a dinților produce 
însă frecări mari între flancuri, ceea ce înseamnă că randamentul 
angrenajului este mai mic decît cel al angrenajului cu dinţi drepți. 
Alegerea mărimii unghiului B va”fi influențată şi de forța axială, 
care este proporțională cu creșterea unghiului. 


7.4.10. Calculul angrenajelor cilindrice 
cu dinţi înclinați fără corijare 


Angrenajele cilindrice cu dinți înclinați se proiectează în general 
cu dantura necorijată, datorită faptului că prin înclinarea conve-. 
nabilă a danturii se pot realiza condiţii favorabile funcționale. 

Stabilind modulul normal cu 'ajutorul relației (7.4.43), modulul 
aparent cu formula (7.4.42), numărul de dinți al roții conducătoare 
şi unghiul de înclinare a dinților B, se pot calcula elementele geo- 
metrice ale danturii, 

La început se calculează diametrele cercurilor de divizare în sec- 
fiunea frontală : 


Dam = Pai (7.4.48) 


Diae == Mala. 
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In cazul danturii necorijate, cercurile de divizare sînt identice 
cu cercurile de rulare; prin urmare: 


Daza == Diag (7.4.49) 
Diametrele exterioare ale “roților se obțin cu relațiile: 
Dea = Dia, + 2m = m + 2m (7.4.50) 


Deas = Diag = 2m = Myg = 2m 
Formula corectă este 

Dear = Mazı + 2f pm respectiv 

Deag = Mala + Mim 


a se vedea şi completarea de la relația 7.4.9, 
Înălțimea dinților : 


h = m(2 + wa) = 2,25m. (7.4.51) 


Se observă că înălțimea dinților danturii înclinate este egală cu 
náltimea dinților danturii drepte. Diametrele interioare ale danturii : 


Dia = Dea — 2h 


Diag = Deag — 2h. (7.4.52) 
Distanța dintre axe va fi: 
Ap = Ë ia -Ma (7.4.53) 
Lungimea dinților : 
b = qm, -(7.4.54) 


în care valoarea lui d se obţine cu formula (7.4.45). 

Cu aceste elemente geometrice dantura cilindrică cu drot înclinați 
necorijafi este determinată şi urmează să se facă verificările danturii 
în felul arătat la paragraful 7.4.5, luîndu-se în considerație influența 
unghiului de înclinare 8. La dantura necorijată nefiind necesară veri- 
ficarea fafetei capului dintelui se verifică presiunea de contact, com- 
portarea termică și rezistența la uzură abrazivă. La verificarea gradului 
de acoperire se poate de asemenea renunța, deoarece datorită gra- 
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dului de acoperire axial e,, gradul de acoperire total e, va avea în tot 
cazul o valoare mult peste 1,2. Gradul de acoperire normal va fi: 


A y (7.4.55) 


Mao COS Qoa 


lungimea segmentului de angrenare S,5.măsurindu-se în mm pe epura 
elementelor geometrice (fig. 7.4.11). Gradul de acoperire suplimentar 
datorită înclinării dinților se determină cu ajutorul diagramei din 
fig. 7.4.2.5, sau cu relația: 


y aa: (7.4.56) 
Tha 
Suma acestora reprezintă gradul de acoperire total: e, = € + er 
7.4.10,1. Verificarea la presiunea de contact se face cu ajutorul 
relaţiei ` 
4 M +1 
k = x x —< ke 7.4.57 
f sin 2 Gas Dia b [i + (i PAI” S ( ) 
Această expresie este similară cu (7.4.28) cu excepția mărimilor aga 
si Da determinate de unghiul de înclinare f. 
Dacă din calculele fácute va rezulta k > k, modulul normal se 
va recalcula cn formula : 


EE AA eg (7.4.58) 


n 


unde valorile pentru k, se iau din tabela 7.4.13. 


7.4.10.2, Verificarea termici a danturii se face în felul arătat la 
punctul 7.4.5.3. Randamentul angrenajului cu dinți înclinați se poate 
lua astfel: 
n = 0,94 pentru dinții prelucrafi prin frezare sau prin mortezare, 
în clasa de precizie 7 gi 3; 
= 0,96 pentru dinţi rectificafi din clasa de precizie 6; 
= 0,98 pentru dinți rectificați si lepuiţi în clasa de precizie 5 
şi montarea deosebit de îngrijită, 
Rámin valabile aceleași criterii ca și la dantura cu dinți drepți: 


7 
N 


— dacă Qx Qo răcirea naturală prin radiaţie şi convecţie a peretilor carcasei 
este suficientă; 
— dacă Q > Q, va trebui aplicată o răcire forţată a uleiului. 


1.%.10.9. Verificarea la uzură abrazivă a danturi se face cores- 
punzător celor indicate la punctul 7.4.5.5. cu deosebirea relaţiilor 
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7.4.36 în care Cg se introduce cu valoarea Ca = 1/4 e; în relaţiile 
(7.4.37) şi (7.4.38) în loc de D, se va introduce D, si în relaţia 
(7.4.39, a) va figura & în loc de a. 


7.4,11. Proiectarea angrenajelor cilindrice 
cu dinţi înclinați cu egalarea alunecărilor specifice 


Pericolul gripárii nefiind eliminat la dantura înclinată necorijatá, 
în cazul proiectării angrenajelor de performanță sau a angrenajelor 
care funcționează fără întrerupere, va trebui aplicată o corijare de 
egalare a alunecărilor specifice la baza dinților. Proiectarea danturii 
cilindrice cu dinți drepţi, cu egalarea alunecărilor, este relativ simplă, 
tabelul 7.4.10 cuprinzind elementele principale de calcul şi proiectare, 
dar datele acestui tabel sînt valabile numai pentru dantura dreaptă 
cu unghiul flancului profilului de referință a, = 20°, Deoarece unghiul 
de referință al danturii cilindrice cu dinți înclinați în secțiunea fron- 
tală este ao, diferit de 20°, datele din tabelul 7.4.10 nu mai pot fi 
folosite pentru calculul corijárii angrenajelor cilindrice cu dinţi încli- 
nati la egalarea alunecărilor specifice la baza dinților. 

Calculul analitic al datelor, necesare proiectării angrenajelor cu 
dantura. cilindrică cu dinți înclinați, cu egalarea alunecărilor specifice 
la baza dinților, fiind anevoios, în cele ce urmează se va prezenta 
metoda grafică, aceasta fiind cu mult mai operativă [9]. 

Rezolvarea rapidă a problemei cere o anumită experienţă, din care 
cauză proiectantul mai puțin experimentat va trebui să facă o serie 
de încercări, piná ce va reuşi să găsească soluția aproximativ satis- 
făcătoare, Ceea ce îngreuează calculele elementelor necesare construirii 
epurei angrenajului este faptul că vor trebui apreciate unele date 
preliminare și anume unghiul funcțional de angrenare «,, sau coefi- 
cientul total de corijare E, sau distanța dintre axe A, a danturii corijate, 

Făcînd raționamentul că unghiul de angrenare a danturii frontale 
zero ay, este mai mare decît unghiul danturii în secţiunea normală 
op, rezultă că dantura în secțiunea frontală prezintă deja o corijare 
unghiulară în secțiunea normală. Cu acest raționament, pentru același 
raport de transmitere (număr de dinţi) se vor putea aprecia valori 
pentru E. luindu-se însă mai mici decît cele indicate în tabelul 7.4.10. 
Avind această valoare pentru E se poate începe calculul preliminar, 
Se va folosi metoda de calcul arătată mai jos. 

Presupunînd că numărul de diuti a fost stabilit pe baza criteriilor 
de mai sus, că este cunoscut si unghiul de înclinare $, iar modulul 
a fost determinat prin calcule; cu ajutorul tab. 7.4.10 a fost apreciat 
coeficientul total de corijare pentru raportul 2/23, iar cu formula 
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(7.4.47) a fost calculat unghiul de referință au, în secțiunea frontală 
pentru dantura necorijată. Prin urmare se presupun cunoscute ur- 
mătoarele elemente: zu, Za 2,B, mM, %o Şi E 

Mărimea unghiului funcţional de angrenare æ, în secțiunea fron- 


... cc. 


25 te Er | iny as: (7.4.59). 
Za F 25 
Valorile unghiurilor ¿nv sînt date în tab. 7.4.17 în zecimale de grade. 


Cu ajutorul unghiului funcţional de angrenare a, în secțiunea fron- 
tală, se poate calcula cu formula (7.4.60) distanța dintre axe: 


A = Aa e. (7.4.60) 


COS Ga 


înv a, = 


Cunoscînd distanța dintre axe, se pot calcula diametrele cercu- 
silor de rulare: 


A 
Da = 75 (7.4.61) 
Dia eg GU 


Urmează calculul sumei înălțimii capului dinţilor pinionului fa 
şi al roții f. de la cercurile de rostogolire. Suma acestora va da înăl- 
timea activă a dinților A”, 


A = Ja + Le (7.4.62) 


Valoarea lui Ai se calculează cu ajutorul formulei: 


21 + Fa 
A rra + wo + 5] 
A ta (7.4.63) 
L+ wo 


wg fiiud coeficientul specific al jocului la fund (wọ = 0,25). 

Cu aceste clemente se poate schița epura angrenajului în felul 
arătat în fig. 7.4.11. Se recomandă ca epura să se construiască la 
scară mărită, 

Se trasează distanța dintre axe A = R mı + Raa Bazele cercurilor 
de rulare împart distanța dintre axa 0,0, corespunzător rapor- 
tului de transmitere ¿. Intersecţia dintre cercurile de rulare şi 
distanța dintre axe determină punctul principal de angrenare P, 
Prin punctul P se trage o perpendiculară pe axa 0,0. De la aceasta 
se măsoară, în felul arătat în fig. 7.4.11, unghiul funcțional de angre- 
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nare o, și se trasează dreapta de angrenare NN, Perpendicularele 
pe dreapta de angrenare din punctul O, respectiv O, intersectează 
această dreaptă în punctele N, şi N,, care delimitează linia de angre- 
nare. Din pnnctul principal de angrenare P se trage de asemenea 
o perpendiculară pe dreapta de angrenare, numită dreaptă de refe- 
rintá, 

e dreptele ON, Și UN: se trec segmenți într-o scară oarecare, 
corespunzător mărimii raportului de transmitere 2 gi a valorii reci- 
proce 7 ji, în felul arătat în fig. 7.4.11, determinînd punctele A, si Ap. 
Din aceste puncte se trag drepte prin P, care intersecteazá segmentele 
ON, respectiv O¿N,, determinînd dreapta 00, paralelá cu linia de 
angrenare N,N,. De la punctele O de pe ON, şi ON, se determină 
unitatea pe distanta PM, care este unitatea scárii, 

Problema principală în această fază a proiectării este amplasarea 
corespunzătoare a sumei înălțimilor dinților A" pe dreapta de refe- 
rinfá. Plasarea de la început a segmentului h' în poziţia corectă este 
foarte dificilă. Verificarea poziției dorite a segmentului h' se face 
în felul următor: se trasează. arcul de cerc din O, si din O, prin extre- 
mitáfile segmentului A pînă la intersecția cu linia de angrenare NiNa 
obținîudu-se punctele S, şi Sa. Perpendicularele pe N,N, din S; res- 
pectiv S, intersectează dreapta OO în punctele 7 si 2. Dreapta A, 1 
respectiv A, 2 intersectează dreapta de referință în punctul B, res- 
pectiv B,. Segmentele MB, şi MB, reprezintă mărimea alunecărilor 
relative ale dinților la bază şi la vîrf, în unităţile corespunzătoare 
schrei de pe dreapta AO sau A,0. Alunecările vor fi egalate dacă 
segmentele MB, si MB, vor fi egale. Segmentul W va trebui deci 
plimbat pe axa 00 pînă se va produce acest lucru, Pentru punctele 
3 şi 4 alunecările sînt egalate, deoarece segmentele MC, şi MC, sînt 
egale. Această poziție a lui Ai determină mărimile cercurilor exte- 
rioare ale roților dințate. 


Raza cercului exterior va fi: 


Rear = Rear + Fan 


Rosa == ra + fe | (7,4.64) 
Înălțimea dintelui k, este dată de relaţia: 
ha = 1,125 A (7.4.65) 


Raza cercului interior: 
Ria = Rear = A. 
Rias = aan — ha (7.4.66) 
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' Cunoscindu-se mărimea razei cercului interior al pinionului se pot 
calcula coeficienții parțiali de deplasare a profilului E, si Ea: 


_ Rima > m [0,52 — (1 + wo) (7.4.67) 


Ma 
če == E = E 


Cu aceste date elementele necesare proiectării danturii înclinate 
cu egalarea alunecărilor la baza dinţilor sînt determinate [9]. 

Verificarea danturii cu dinţi înclinați cu corijarea la egalarea 
alunecărilor specifice se face la fel ca şi la dantura necorijatá, luîndu-se 
în considerare modificările corespunzătoare produse de coeficientul 
de corijare. În formula (7.4.57) se va trece în loc de «valoarea lui 
a, lar pentru D,,, se va introduce valoarea calculată cu relaţia (7.4.61). 
Valoarea coeficientului de înălțime a dinților este dată de formula : 


pan (7.4.68) 


n care h, este înălțimea dinţilor corijaţi, iar k înălțimea dinţilor 
“necorijati. 

Verificarea termică și verificarea la uzură abrazivă se face în felul 
arătat la paragraful 7,4.10.2 şi 7.4.10.3. 


7.4.12. Corijarea danturii cilindrice 
cu dinţi înclinați în cazul 
distanţei dintre axe date 


Înclinarea dinților produce creşterea modulului frontal şi cum 
elementele danturii se determină în secțiunea frontală, înclinarea 
creşte în comparație cu dantura cu dinți drepţi și distanța dintre 
axe. Prin alegerea convenabilă a unghiului de înclinare B se poate 
deci obţine valoarea corespunzătoare sau o valoare apropiată de dis- 
tanta dintre axe impusă. Pentru ușurarea reglării sculei de prelucrarea 
danturii înclinate, mărimea lui f trebuie aleasă în grade întregi. 

În caz că se obține o valoare apropiată a distanței dintre axe 
calculate, de cea impusă, va trebui făcută o corijare. În acest scop 
calculele vor porni cu relația (7.4.60) obtinindu-se 


Ada Ke Kä 


COS 4 == 
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Unghiul de angrenare functional a fiind astfel stabilit cu relația 
(7.4.59), se poate calcula valoarea coeficientului de corijare căutat: 


E= ata (inu o — 188 doa). 


Valoarea lui E poate fi împărțită corespunzător raportului de trans- 
mitere ș: 


a= i E= EE 


7.4.13. Exemplul de calcul 2 


Să se calculeze elementele necesare proiectării unui angrenaj cu dinți înclinați 
pentru următoarele condiții de funcționare: P = 1 000 CP, n, = 1480 rot/min, ty = 
m 620 rot/min; funcționarea continuă cu şocuri mici. 


Rezolvarea 
Raportul de transmitere teorctic : 
ER 1 480 
i = — = —— {= 2,387: 1 
Ha 620 


Unghiul de înclinare a danturii se ia 8 = 35% Cu acest unghi se obține pe de o 
parte o forţă axială relativ redusă, pe de altă parte se asigură un grad de acoperire 
suficient de mare. 


Numărul de dinți z, al pinionului se stabilește cu ajutorul diagramei din fig. 7.4.4 
diu care se obține, pentru B = 15%, z min ~ 15. 


Numărul de dinţi al roții va fi: 
Za = i D = 2,387 x 15 œ 36. 


Raportul real de transmitere: 


36 
i= — = 24:1 
15 iy 
Numdrul veal de inrații : 
A 1 480 A 
Na === -= 617 rot/min. 
D 2,4 


Diferenţa dintre turafia cerută 620 rot/min şi cea scală fiind de x 0,5%, turație 
reală de 617 rot/min se poate considera satisfăcătoare, 
Modulul normal m se calculează cu formula (7.443): 


3 } 55000% P 
m = 10 cos f — x- = 
Cren Vet at My 


10 x 0,9659 dë 55 000 x 1,05 x 1000 
i ias 0,172 x 1,53 x 20,7 x 15 x 1300 x T480 ~ D tum. 
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Tn această formulă diferiţii coeficienţi au fost determinaţi în felul următor: 


cp pentru 2, = 15 dinţi din tab. 7.4:6 a fost apreciat la cp at 0,172. 


Gradul de acoperire axial ea (formula 7.4.44) : 
1 1 
£a = |1,88 — 3,2) = + —]| = 0,9659 = 1,53. 
15 36 


Coeficientul lungimii dintelui (formula 7.4.45) : 
y 20 
p; = = ——— 2 
cos 3 0,9659 


20,7; 


4 = 20 a fost ales pe baza tab. 7.4.5 pentru clasa de precizie a danturli 7—8. 
Rezistenţa admisibilá la incovoiere a danturii pinionului (formula 7.4.4) : 


a = A EE 
at cKa 1,5 x 1,8 


Coeficientul de siguranță c = 1,5 a fost luat din tab. 7.4.7, iar coeficientul efectiv 
de concentrare K = 2, considerîndu-se materialul roții conducătoare oţel 36 MS 12 
STAS 793—63 în stare călită prin cianurare o, = 3500 kgf/cm? (tab. 7.4.18). 
Modului aparent ma: i 


m 


cos 8 0,96593 


Ma = = 6211 mm. 


Distanța dintre axe a danturii înclinate necorijate în secțiunea frontală : 


z 15 + 36 
E t 2= 6,211 îi isi 158,38 mm 


z 
Ada = Ma 


Avînd în vedere că este vorba-de un angrenaj de performanță care funcţionează 
to regim continuu, dantura se va corija eu egalarea alunecărilor specifice, Pentru raportul 
de dinți 15: 36 vom aprecia cu ajutorul tab. 7.4.10 coeficientul total de corijare E = 0,90. 


Unghiul funcțional de angrenare se calculează cu relaţia 7.4.59: 
2E tg to 


—— E ¿RV goe, 
Zt + Za 


int Ge = 


tg xo 0,36397 S 
= — = — = (87681 şi ap, = 20,65” = 
cos B 0,96593 
= 20°38'50” unde «y = 20° şi tg x, = 0,36397. 
Folosind datele din tab. 7.4.18 rezultă: 
inv 20,65° = 0,01646 
2E tg us KEN 0,90 x 0,36397 


— + Înv pa = TAO + 0,01646 = 0,0293 
Zu -F Se 15 4 36 


tu care (formula 7.4.47): tg oa = 


ÎNV ga = 


şi din tab. 7.4.18 a, = 24,82” = 24%49'12””, iar cos «a = 0,90763. 
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Distanta dintre axe conform relaţiei (7.4.60) este: 


cos. 0,93577 
%02 — 158,38 ——-——= 163,50 mm. 
COS Ga 0,90761 


Suma vtrfurilor dinților z, gi z, (relaţia 7.4.63): 


Le E + Se 


— 211 - XxX 
2 cos B Weeer E 


p' = 


1 di Dé 


15 + 36 
163,5 — | ——_—_— — 2(1 + 0,25 + 0,90| x 6 
2 x 0,9659 
e QA e 11,6 mm. 
1 4- 0,25 


Diametrele cercuriloy de rulare {relația 7.4.61): 
£ 2A 2 x 183,5 
Dea ee 
A UE 1 + 2,4 
Doa] = 2,4 X 96,06 = 230,54 mm. 


= 96,06 min 


Dra = 


În acest stadiu al calculului se va desena epura angrenajulni. Epura este repre- 
zentată în fig. 7.4.11. După cîteva încercări vom reuși să „găsim acea poziţie a seg- 
"mentului A la care distanța MB, = MB,, adică la care alunecările specifice la baza 
“dinţilor, vor fi egalate. De pe epura desenată la scară se va măsura înălțimea capului 
“dinților pinionului f şi a roții fo. 

Din epura din fig. 7.4.11 se obține: 


fa = 56 mm gi fa = 50 mm 


şi 
k = fa + f 9 = 686 + 50 = 11,6 mm 


Cercurile determinate de f,, si f sînt cercurile exterioare ale danturilor pinionului și 
roții. Prin urmare razele cercurilor exterioare vor fi (formula 7.4.64): 


Reasi = Raa + fa = 48,03 4- 6,60 = 54,63 şi Dear = 109,26 mm 
Rear = Rras F foa = 115,27 + 5,00 = 120,27 şi Dogo = 240,54 mm 
Aplicind relația 7.4.65 se va obține fudlfimea dinților: 
ha = 1,125% = 1,125 x 11,6 = 13,05 mm 
Raza cercului interior se obține cu relația (7.4.66): 
Ria, = Rem — ha = 54,63 — 13,05 = 41,58 şi Dim == 83,16 mm 
Rias = Reaa — ha = 120,27 — 13,05 = 107,22 gi Diaa = 214,44 mim. 


Coeficientul de corijare a roții conducătoare se alege după tabelul 7.4.14 la £, = 0,85 
deci: 
a = E — E, = 0,90 — 0,65 = 0,25. 
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Urmează verificarea danturii la presiunea de contact (relația 7,4.57): 

A M EW 4 x 48390 » (2,4 + 1) 
= a 
sin Zaa Da b (+ —7)f] 0,76205 x 9,6062x12.8,78 


= 207 kgf jem. 


În această relaţie, valoarea coeficientului înălțimii dintelui f este dată de relaţia 
(7.4.68) : 


ha 13,05 
f= Ls = 0,97, 
h 13,50 
lar = ym = 20 x 6 = 120 mm = 12 cm. 


Materialul ales pentru roata conducătoare este oţelul 27 MS 12 STAS 79168 
cu dantura călită prin cianurare. În această stare a oţelului $a = 370 kgf/cm! dect 
k < Ra (tabelul 7.4.13). Roata condusă se va executa din oțel de aceeași calitate cu 
dantura călită prin cianurare. 


Verificarea termică se face aplicind formulele (7.4.29) si (7.4.30) : 
Q = 632 P (1 — n) = 632 x 100011 — 0,98) = 12 640 kcal/h 
Q; = Malte — to) = 20 x 1,5 :40 = 1 200 kcal/h, 
unde s-a apreciat 7 = 0,98 gi 4, = 1,5 mi, iar Ai = t, — to = 40%, 
Deoarece Q, < Q, cantitatea de căldură cedată de suprafaţa carcasei A, nu este 
suficientă pentru a asigura răcirea naturală a angrenajului. Va trebui deci să se 
aplice răcirea artificială. 


Pentru determinarea lungimii serpentinei de răcire a uleiului ne vom folosi de 
formulele (7.4.31) şi (7.4.32): 


Suprafața exterioară a serpentinei ; 


Q — Q: 12 640 — 1 200 
Aş = rd, h > = —— = 1,144 më, 
400 (te — ti) 400 x 25 
Pentru serpentină se va alege teavă de cupru STAS 523—49 cu diametrul exterior 
d, = 20 mm si diametrul interior d; = 16 mm lungimea Lea ţevii va fi: 
— 9 12 640 — 1200 
L Se = 18,2 m. 


400 mr, dt, — ti) 400 - m - 0,02 x 25 
Pentru debitul de apă rezultă : 


md? 


g m 0,016: 
VA = 8600 —— x v = 3600 


== x 0,5 = 0,382 mi ln, 


eeea ce corespunde cu 2: 60 l/min, 
Cu aceste date se poate proiecta instalaţia de zăcire după principiul constructie 
dat în fig. 7.4.9, 


Se verifică gradul suplimentar de acoperire Ef Tolosind formula 7.4.56 se obține: 


b tgp _ 120 x 0,26795 


7 nma 7 6,211 


= 1,65. 
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Deoarece valoarea gradului de acoperire este mai mare de 1,4, mersul silențios al 
:angrenajului este asigurat. 

După ce au fost stabilite astfel elementele coustructive ale augrenajului, urmează 
determinarea elementelor de control tehnic al calității de fabricaţie. 

În primul rînd, se va determina viteza de rotaţie pe cercul de rostogolire: 


nDyanı m 0,09616 x 1 480 
y == EL e — = 7,45 ms, 
60 60 


Pe baza criteriilor din tab. 7.4.3 viteza de rotaţie v = 7,45 m/s impune clasa a 7-a de 
precizie, Pentru executarea danturii se preserie deci 7 — JA STAS 6273—60. 

Elementele de control tehnic se vor stabili la fel ca și în cazul danturii cilindrice 
“drepte, ele se vor referi însă la dantura în secțiunea normală, calculindu-se cu modulul 
normal 7 = 6 mm, 


7.4.14. Exemplul de calcul 3 


Pentru exemplul anterior (punctul 7.4.13) se pune condiţia ca distanța dintre axe 
să aibă mărimea standardizată de 160 mm. În acest caz, nu se mai poate face cori- 
jarea la cgalarea alunecărilor specifice, deoarece cu această corijare, distanța dintre 
axe a rezultat A = 163,5 mm. Rezolvarea problemei se face pe baza celor arătate la 
punctul 7.4.12. Unghiul de angrenare funcțional în secțiunea frontală va rezulta cu 
relaţia : 


Aga COS gas 158,38 x 0,9358 


cos a = = 0,92632 
A 160 i 
de unde a = 22910", 
D £ 15 36 
g= z La (înv a — înv aga) = GE (0,02053 — 0,01646) = 0,11. 


Valorile unghiului inv g şi înv goe eu fost determinate cu ajutorul tab, 7.4.18. 
Deoarece coeficientul total de corijare are valoare mică se va face numai corijarea 
danturii roții conducătoare cu č, = E dantura roții conduse va rămîne necorijată 
Ea = 0. Cu acești coeficienți se poate calcula in felul arătat elementele necesare pro- 
iectării danturii angrenajului pentru distanța dintre axe standardizată A = 160 nun. 


7.4.15. Proiectarea angrenajelor cilindrice 
cu dantura interioară 


Angrenajele cu dantura interioară prezintă o serie de avantaje 
care explică răspîndirea lor tot mai mare în industria constructoare 
de mașini. În comparaţie cu dantura cilindrică exterioară, datorită 
formei concave a dinților, condiţiile de angrenare şi condițiile de 
ungere sînt mai favorabile ; dinţii fiind la bază mai groși, au o rezis- 
tenfá mai mare la rupere ; gabaritul angrenajului cu dantura, interioară 
este, în general, mai mic în comparație cu angrenajele cu dantură 
exterioară, bineînţeles, pentru aceleaşi condiţii de funcționare. Uneori 
prezintă avantaje constructive și faptul că la angrenajele cu dantura 
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Fig. 7.4.12. Schema angtenajului cilindric cu dantură interioară. 


interioară sensul de. rotație rămîne neschimbat, Angrenarea produ- 
cîndu-se între un dinte cu flancul concav și altul cu flancul convex 
(fig. 7.4.12), presiunea specifică de contact va fi mai mică decît la 
angrenajele cu dantura exterioară. Tot datorită acestei forme a din- 
tilór, la angrenajele cu dantura interioară, gradul de acoperire este 
mai mare. 

Cercetînd relaţiile geometrice ale angrenajului cilindric cu dantura 
interioară se observă analogia dintre elementele danturii interioare 
și cele ale danturii exterioare. Diferenţele care apar în expresiile 
relațiilor geometrice ale danturii se referă doar la semnele algebrice. 
După cum rezultă din figură, distanța dintre axe este diferența dintre 
razele cercurilor de rostogolire, adică : 


Du Pa, 
2 


A = (7.4.69) 


În cazul danturii necorijate această expresie va avea forma 


A= PAEZ (7.4.70) 
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Modulul se calculează la fel ca şi pentru dantura exterioară. Cunos- 
cînd modulul, se pot determina celelalte elemente ale danturii. 

În cazul danturii cu profilul corijat, coeficientul creşterii dis- 
tanfei dintre axe se poate calcula cu ajutorul relaţiei: 


= Aalt, (7.4.71; 
2 
Prin urmare distanța dintre axe va fi: 


A = AoH m. (7.4.72) 


Relația (7.4.1) este o expresie similară celei găsite pentru coefi- 
cientul creșterii distanței dintre axe la dantura exterioară. 

Coeficientul total de corijare É este, în cazul danturii interioare, 
diferența dintre coeficientul de corijare a danturii roții E, şi coefi- 
cientul de corijare €, a danturii pinionului, adică: 


É = la — bu (7.4.73) 


Coeficientul total de corijare £ se poate calcula cu ajutorul for- 
mulei : 


Est — E =ft,x 2 a a (7.4.74) 


Valorile pentru: Ay şi E, se pot lua din tab, 7.4.11 sau se pot cal- 
cula cu relațiile : 


COS %y 


E (7.4.75) 
COS a 
E, o. (7.4.76) 


Este evident că formulele (7.4.75) şi (7.4.76) sînt valabile numai 
pentru dantura interioară dreaptă. În cazul danturii interioare încli- 
nate se va lua în considerare şi unghiul de înclinare f ca si la dantura 
exterioară înclinată, ţinîndu-se seama la calcule de semnele algebrice. 

Cajşi la dantura exterioară, prin corijare se urmăreşte si la dan- 
tura interioară evitarea subtăierii, apoi ameliorarea condițiilor de 
alunecare la baza dinților. Pentru a asigura aceste condiții, se reco- 
mandá o corijare pozitivă, egală a danturii roții şi a pinionului, luîn- 
du-se č, = č, = 0,4. În acest caz, diferența E, —E, fiind egală cu 
zero, se menține distanța inițială dintre axe [9]. 


442 


Pentru evitarea interferenţei la baza dintelui, pentru dantura 
interioară va trebui respectată următoarea condiţie : 


zi sini ay — 4 


Zamin > Zainea! (7.4.77) 
În tabela care urmează s-a calculat, cu formula de mai sus, numărul: 


minim de dinți pentru roata Zem; Si pentru pinionul zi, la care- 
se evită subtáierea, ` 


Numerele Ze min Şİ Zimin reprezintă combinaţiile de roți dințate la 
care nu se produce interferență la baza dinţilor. 

Pentru determinarea gradului de acoperire va trebui desenată 
epura agrenării și stabilită lungimea segmentului de angrenare Fa, 
în felul arătat la dantura exterioară. Aplicînd relaţia: 

REN (7.4.78) 


Ma COS «a 


se obține gradul de acoperire, care va trebui să SES condițiilor 
arătate la punctul 7.4.5.4. 

Verificarea la presiunea de contact se face cu ajutorul relației: 
(7.4.28), iar verificarea termică, respectiv verificarea la uzură și gripate, 
corespunzător celor arătate la punctul 7.4.5.3 şi 7.4.5.5. 


7.4.16. Elementele pentru controlul tehnic 
al calităţii danturii cilindrice 


Deşi elementele geometrice calculate în felul arătat mai sus sînt 
suficiente pentru a desena dantura roților dințate, vor mai trebui 
determinate, spre completare, elementele pentru controlul tehnic al 
calităţii prelucrării danturii. 

Presupunînd că întreprinderea prelucrătoare a danturii dispune 


de un aparat pentru verificarea complexă a danturii prin rulare pe 
două flancuri antiomoloage, se va indica: 


— pentru criteriul de precizie cinematică indicele de bază Ecp, respectiv tole- 
ranta acestuia Tep (punctul 3.2 din STAS 6273—60); 


443 


suor u ELU CELLO 87'0 SEPT OS, 6 DI 98£L'01 y e 
1SZ6+'0 3.0 6FOST'0 350 <65I'97 6 PL 9PZL'01 5 8z 
Ia 1Z0 S9evI'0 LS GW 6 EL 

£88£r'0 0£'0 18981"0 050 CSC 1 7 8 LZ 
G6IZF'0 69'0 L66Z1'0 610 FOFIUPZ 8 ZL CpHL'L E 9% 
Great o 89'0 £IEZIO 81'0 GC 8 IZ Ga € sz 
1€8<7'0 L90 679110 ¿10 FISES 8 0£ S9IZ'£ E Lo 
ZrICE OG 99'0 <F60L'0 970 vLOTEZ 8 69 SZOL‘ € ez 
£9PPP'0 s9'0 19501L“0 Sp ££60'ez 8 89 7889'4 € 33 
6Z787'0 79'0 11S60'0 GR E6L0'EZ 8 £9 vHL9L £ 19 
S60s7'0 £9'0 769800 £1'0 £S90'EZ 9 99 7099'2 € 0z 
0IFZV'0 GC 80380'0 ZL'0 £ISO'£s 8 s9 ELENA g SI 
95/IY'0 190 +3900 ITO ELS0'Ez 8 +9 

ZYOLY'0 09'0 07890'0 01'0 £089'p Z St 
8ss0r'0 6s'0 9s190'0 60'0 D £ €9 e999'y 3 LI 
Y196€£'0 8<'0 7/+S0'0 80'0 ZLS0'0Z L z9 £sss'y A 91 
0668£'0 LS'0 884700 L0'0 ZEFO'03 Ł 19 ERLI y 3 SI 
£0£8£'0 980 FOIFOO 90'0 Z650'05 L 09 DCH? (A FI 
Z79480 Sen 07+£0'0 soo ZS10'03 L 6S OC? A EI 
8£69€'0 ren 9£2Z0'0 FOO 3100'03 H ge Coegt 3 ZI 
FSZOS O Sen ZS0Z0'0 £0'0 ZL86'61 [A LS €38S'p Z II 
DigeC Ou bg 89£10'0 300 ZE/6'61 L 9S E89S F z ol 
988FE'0 Leg v8900'0 10'0 10S6'61 L ss | ZVSS'P Z 6 

| 
ol 6 8 £ | 9 e r £ z E. 
Tigy Eis ZG y Sta | tu H Site | Ile u“ Ste 


(To F Wa — Hp 


Mərə ap Euro AZ % Gomm g = us no qidolp purp no soputpro aejarp Ho: ey 7 Hup 9759d 19309 AJUOTEA 


dër mp y 


444 


POP89'0 
03££9'0 
980790 
3S€99'0 
89989'0 
78679'0 
00€79'0 
919€9'0 
ZE6Z9'0 
8+779'0 
Sat 
08809'0 
961090 
TIS6S'0 
£3889'0 
£FI89'0 
66%/s'0 
SLL9S'0 
16098'0 
LOYss'0 
€ZZYs'0 
6£0rs'0 
ssees'o 
129380 
£861S'0 


£0815'0 
Stongen 


001 
660 
860 
£6'0 
960 
s6'0 
+60 
£6'0 
Zeg 


VO) 


06'0 
680 
88'0 
180 
980 
<8'0 
+80 
CSO 
z80 
18'0 
08'0 
6£'0 
8/0 
LLO 
EI 
s£'0 
Da 


zUzre'0 
81se£'0 
ve8ze'0 
OSIZE*D 
8971E‘0 
Z8L08'0 
6800€8'0 
vIF6Z'O 
0€L8Z'0 
rof 
ZOELZO 
829930 
Y66s7'0 
60ssz'0 
S797'0 
1+68Z'0 
LSzez'0 
ELS370 
688170 
S0z1Z'0 
Lego 
LS861'0 


€<161'0 
69p81'0 
S8LL1'0 
LOIZI'0 
LIYOOO 


0S'0 
GEO 
SEO 
Gu 
Ga 
SEO 
SEO 
Gar 
zv'0 
17'0 
oto 
GEO 
SCO 
£e'0 
9€%0 
seo 
veo 
E80 
ze'0 
180 
og'o 
67'0 
830 
Ra 
93'0 
sz'0 
va 0 


DOG o 
GER ZE 
6698'ze 
622828 
DI 
6L7E ce 
ELEZE 
GGG Gg 
ESEZ ZE 
GL 


LS05'65 
£163'67 
LLLO'65 
RSC 
Ria 
Lëtze 
LISS e 
LL05'63 
Leet e 


So 
S£1393 
GGG az 
GegU oz, 
SIZI'97 
DATE 


ep oO On On oO a 


0£66'91 
0626'91 
0S96'91 
WICH 
OLgE6'91 


SEH 


0606'91 
0S68'91 
018891 


Stiet 
8006'£1 
8988'£1 
SEI 
88S8'E1 
8yr8'El 
80€8' El 
8818'8T 
8708'81 


L9€8'01 
S778011 
S808'01 
9F6L'01 
908£'01 
999£'01 
978L'01 


O PP o o D o 


1M LN N up N N 160 


N N 


rr d ep ti 


445 


— pentru criteriul de funcționare lină indicele de bază VAm cu toleranța TV Am 
(punctul 3.6 din același standard) ; 
— pentru criteriul de contact al dinţilor indicele de bază De (punctul 3.11). 


Dacă însă întreprinderea executantá a danturii nu dispune de apa- 
ratajul special, necesar determinării indicilor de bază, ci numai de 
instrumente universale de măsurat dantura, atunci se recomandă 
să se indice în tabelul de pe desenele de execuţie ale roților urmă- 
toarele complexe de indici : i 


— pentru criteriul de precizie cinematicá complexul de indici br respectiv toleranța 

acestuia Tbr (punctul 3.3 din STAS 6273—60) şi Via respectiv TVLn (punctul 3.4 
din acelaşi standard) ; 

— pentru criteriul de funcționare lină complexul de iudici Ap, respectiv AP, și 


«Ap, (punctul 3.9) precum si Vp respectiv TVp (punctul 3.8); 
— pentru criteriul de contact al dinţilor indicele de bază Pe (punctul! 3.11). 


Controlul tehnic pasiv, adică controlul calităţii prelucrării danturii, 
exercitat de muncitor la locul de muncă, se face sau prin verificarea 
cotei peste dinți Z, a cărei mărime va trebui să se încadreze în tole- 
ranta TL, sau prin verificarea grosimii dintelui pe coarda constantă 
g. cu toleranța Te, Cota peste dinți L, se determină cu ajutorul 
tab. 7.4.20, iar grosimea dintelui pe coarda constantă g, cu ajutorul 
tabelei 7.4.21 şi 7.4.22. Verificarea cotei peste dinți este indicată pentru 
danturi cu m< 8 mm, deoarece la danturi cu module mai mari cota 
peste dinți va rezulta mare şi în general nu se va putea măsura, din 
cauza lipsei unui instrument de măsurat corespunzător, Pentru dan- 
turi cu m > 8 mm se va prescrie controlul grosimii dintelui pe coarda 
constantă. Pentru danturi corijate tab. 7.4.20 conține ai termeni 
aditionali ,,a” în funcție de coeficientul de corijare E, respectiv E- 

Mărimea corzii constante pentru dantura cilindrică cu dinți drepţi 
necorijați se poate lua direct din tab. 7.4.21. În cazul danturii cori- 
jate formula de calcul este: 


Bes = Es + Mesa Sin Ze 
ho, = he + mie COS? 4a 


valorile adiționale fiind date în tab. 7.4.22. 
Toleranta cotei peste dinți TL, se calculează pe baza celor ară- 
tate în STAS 6273—60 punctul 4.8.1: 
TL,, = 0,68 (Tx, — Tbr). (7.4.79) 


Abaterea minimă a cotei peste dinți AL%Mmi, se calculează cu for- 
mula : 


ALO min = — 0,68 (Tx, min + 


=] ; (7.4.80) 


2 
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Tabelul 7.4.21 


Grosimea dintelui g, pe coarda constantă şi ináltimea dintelui $, de la coarda constantă 


1,3871 
1,7398 
2,0808 
2,4273 
2,7741 
3,1209 
3,4677 
3,8144 
4,1612 
4,5079 
4,8547 
5,2017 
5,5482 
5,8950 
6,2417 
6,5885 


6,9353 
7,6288 


2,4296 
2,6165 
2,8034 
2,9903 
3,1772 
3,3641 
3,5510 


3,7379 
4,1117 


8,3223 

9,0158 

9,7093 
10,4029 
11,0964 
12,4834 
13,8705 
15,2578 
16,6446 
18,0316 
19,4187 
20,8057 
22,1928 
24,9669 
27,7410 
30,5151 
33,2892 
34,6762 


4,4854 
4,8592 
5,2330 
5,6068 
5,9806 
6,7282 
7,4757 
8,2233 - 
8,9709 
9,7185 
10,4661 
11,2137 
11,9612 
13,4564 
14,9515 
16,4467 


17,9419 
18,6895 


Tabelul 7.4.22 


Valori adiţionale pontru grosimea dintelui pe coarda constantă g, şi pentru 
înălţimea de la coarda constantă 7, pentru unitatea de modul (m = 1 mm) 


Gsm Sin Zoe 


2 


0,01286 
0,02572 
0,03858 
0,05144 


Bian COSTE y 


3 


0,00883 
0,01766 
0,02649 
0,03582 


E 
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Eva sin 2ag 


5 


0,65586 
0,66872 
0,68158 
0,69444 


Ena costa, 


6 


0,45033 
0,45916 
0,46799 
0,47682 


Tabelul 7.4'22 (continuare ) 


Ena Šis sin 2% Ena costa Ena Ev sin 2% Era costo 
EE a 

0,05 0,06430 0,04415 0,55 0,70730 4 0,48565 
0,06 0,07716 0,05298 0,56 0,72016 0,49448 
0,07 0,09002 0,06181 0,57 0,73302 0,50331 
0,08 0,10288 0,07064 0,58 0,74588 0,51214 
0,09 0,11574 0,07947 0,59 0,75874 0,52097 
0,10 0,12860 0,08830 0,60 0,77160 0,52980 
0,11 0,14146 0,09713 0,61 0,78446 0,53863 
0,12 0,15432 0,10596 0,62 0,79732 0,54746 
0,13 0,16718 0,11479 0,63 0,81018 0,55629 
0,14 0,18004 0,12362 0,64 0,82304 0,56512 
0,15 0,19290 0,13245 0,65 0,83590 0,57395 
0,16 0,20576 0,14128 0,66 0,84876 0,58278 
0,17 0,21862 0,15011 0,67 0,86162 0,59161 
0,18 0,23148 0,15894 0,68 0,87448 0,60044 
0,19 0,24434 0,16777 0,69 0,88734 ` 0,60927 
0,20 0,25720 0,17650 0,70 0,90020 0,61810 
0,21 0,27006 0,18543 0,71 0,91306 0,62593 
0,22 0,28292 0,19426 0,72 0,92592 0,63576 
0,23 0,29578 0,20309 0,73 0,93878 0,64459 
0,24 0,30864 0,21192 0,74 0,95164 0,65342 
0,25 0,32150 0,22075 0,75 0,96450 0,66225 
0,26 0,33436 0,22958 0,76 0,97736 0,67108 
0,27 0,34722 0,23841 0,77 0,99022 0,67991 
0,28 0,36008 0,24724 0,78 1,00308 0,68874 
0,29 0,37294 0,25607 0,79 1,01494 0,69757 
0,30 0,38580 0,26490 0,80 1,02880 0,70640 
0,31 0,39866 0,27373 0,81 1,04168 0,71523 
0,32 0,41152 0,28256 0,82 1,05452 0,72406 
0,33 0,42438 0,29139 0,83 1,06738 0,73289 
0,34 0,43724 0,30022 0,84 1,08024 0,74172 
0,35 0,45010 0,30950 0,85 1,09310 0,75055 
0,36 0,46296 0,31788 0,86 1,10596 0,75938 
0,37 0,47582 0,3267 1 0,87 1,11882 0,76821 
0,38 0,48868 0,33554 0,88 1,13168 0,77704 
0,39 0,50154 0,34437 0,89 1,14454 0,78587 
0,40 0,51440 0,35320 0,90 1,15740 0,79470 
0,41 0,52726 0,36203 0,91 1,17026 0,80353 
0,42 0,54012 0,37086 0,92 1,18312 0,81236 
0,43 0,55298 0,37969 0,93 1,19598 0,82119 
0,44 0,56584 . 0,38852 0,94 1,20884 1,83002 


448. 


Su Esa sin 204 Gus Costo, Ens Ëra Sin Zara E costo, 
1 GE 3 4 5 6 

0,45 0,57870 0,39735 0,95 1,22170 0,83885 
0,46 0,59156 0,40618 0,96 ' 1,23456 0,84768 
0,47 0,60442 0,41501 0,97 1,24742 0,85651.. 
0,48 0,61728 0,42384 0,98 1,26028 0,86534 
0,49 0,63014 0,43267 0,99 1,27314 0,67417 
0,50 0,64300 0,44150 1,00 1,28600 0,88300 


Tabelul 7.4.22 (continuare) 


` 


în care x, min este deplasarea suplimentară a profilului pentru asigu- 
rarea jocului minim dorit dintre flancuri (tab. STAS 6273—60), iar 
Tbr toleranța bătăii radiale, a cărei valori se dau în tab. 1 al aceluiași 
standard, 

Toleranfa grosimii dintelui pe coarda constantă g, este dată de 
formula : 


Ty = 0,73 Tx, 


la același punct din standardul amintit. 

În formulele de mai sus Tx, este toleranta deplasării suplimentare 
a profilului, ale cărei mărimi sînt date în tab. 7 din STAS 6273—60 
în funcție de felul jocului și al toleranței bătăii radiale a danturii. 

În cazul danturii“cilindrice cu dinți înclinați, elementele de control 
se îndică pentru secțiunea normală. 

Elementele de control tehnic al calității danturii conice se deter- 
mină în mod analog pe baza precizărilor din STAS 6460—61, în care 
la pag. 15 se arată și un exemplu de calcul. 


(7.4.81) 


7.4.17. Exemplul de calcul 4 


Se vor determina elementele de control tehnic al danturii angrenajului tratat în 
exemplul de calcul 1. 

Dantura avînd modulul s < 8 mru la controlul pasiv se va verifica cota peste dinți. 
Din tab. 7.4.20 (coloana a 2-a) rezultă că, în cazul roții conducătoare cu 2, = 15, másu- 
rarea se face peste n = 2 dinți. Lungimea cotei pentru unitatea de modul (m = 1 mn) 
este”, = 4,6383 mu. Corespunzător formulei date în tabel lungimea cotei peste 2 
dinți pentru dantura roții conducătoare cu modulul danturii m = 2,5 mm este: 


Ln, = mln + a) — 2,5 (4,6383 + 0,3625) = 12,500 mm 


Valoarea lui af, = 0,3625 s-a luat din tabelul 7.4.20 (coloana 10) pentru E, = 0,530. 
Pentru dantura roții conduse cu z}, = 43 la care 1, = 13,8868 (tabela 7.4.20) 


Lan = mln + aE) = 2,5 (13,8868 + 0,2942) = 35,453 mm. 
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În vederea realizării jocului dintre flancuri, grosimea dinților trebuie subtiatá, 
deci cota peste dinți micgoratá cu mărimea Aa min. În cazul de față fiind vorba de dan-. 
tură în clasa a 8-a de precizie va fi: 


Tbr 50 
ALn min = — 0,68 ls min | + ES = — 0,68 (us + o = — 95 H Ss es 0,095 mu 


Valorile pentru xs mis au fost stabilite pentru jocul minim dintre flancuri JC în 
clasa a 8-a de precizie deci: 


Lima = La — ALn min = 12,500 — 0,095 = 12,405 mm. 
Toleranţa. acestei cote: 
TL 51 = 0,68 (Tr, — Tor) = 0,68 (120 — 50) az 48u = 0,048 min. 
Prin urmare pe desenul roții conducătoare se va indica 
Lama = 12,405 — 0,048 mum. 


În mod analog, cota peste dinţi, care se va indica în desenul roții conduse, va fi: 
80; 
A Lin ming = 0,68 [100 + Si = 95 y deci Ly = 35,453 — 0,095 = 35,358 mm, 


deci cota peste dinți este Laa = 35,358 -- 0,048 mm. 


Pentru controlul tehnic activ de calitate vor trebui indicate pe desen următoarele 
elemente de control: j 


Cazul I. Uzina executantă dispune de un instrument de verificare complexă a 
danturii. 


A. koala conducătoare 


a. Pentru criteriul de precizie cinematicá toleranța indicelui de bază Ecp din 
tabl. 1 STAS 6273—60 este Tep = 60 y (clasa a 8-a de precizie). 


b. Pentru criteriul funcţionării line indicele de bază VAm cu toleranța TVA m; 
onform celor arătate la punctul 3.6 din STAS 6273.—60: 


Am = A =- Dës mim + Xs inina) = 74,68 — (0,115 + 0,180) = 74,405 mm, 


iar toleranța acestuia TVA. == 110 y (conforin tab. 2 din standard). 


c. Pentru criteriul de contact al dinților indicele de bază Pc (punctul 3.11 din 
STAS 6273—60); valoarea lui Pc este dată în tab. 5 al standardului cu cel puţin 50% 
din lungimea dintelui gi cu cel puțin 40% din înălțimea dintelui. 


B. Roata condusă 
Elementele de control tehnic ale danturii roții conduse se determină în mod aualog. 


Cazul 2, Uzina executantă dispune numai de iustriunente universale de măsurat 
dantura. 
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A, Roata conducătoare 


a. Pentru criteriul de precizie cinematică complexul de indici: br respectiv tole- 
ranta acestuia Tby = 50 y (din tab. 1 STAS 6273-60) şi TVL, = 26 y (din tab. 1 
al aceluiaşi standard)* ` i 

b. Pentru criteriul de funcționare lină complexul de indici: Ap, (respectiv AP, 
şi Ap p din tab. 4 STAS 6273—60 obtinind: Ap, = + 20, precum gi Vp respectiv 
TVp = 22 (din tab. 3 al aceluiași standard) ; 

c. Pentru criteriul de contact al dinților indicele de bază Po, stabilit ca şi mai 
sus, adică în înălțime min 40% ai în lungime min 50%. 

B. Roata condusă 

În mod analog se stabilesc elementele de control și pentru roata condusă. 


i 


7.4.18. Proiectarea angrenajelor conice 
cu dinti drepti 


Angrenajele conice servesc la transmiterea puterii şi a mișcării 
de rotaţie cînd axele roţilor dințate sînt concurente. Márimile carac- 
teristice si elementele geometrice ale angrenajelor conice se arată 
în fig. 7.4.13. După cum se vede în fig. 7.4.14 dinții sînt plasați pe 
un con, fiind orientati înspre vîrful conului. Profilul dinților descrește 


de la planul 0,PO,, perpendicular pe generatoarea OP înspre vîrful 
O al conului, ceea ce înseamnă că înălțimea dinților şi deci şi modulul 
danturii, variază în lungul aceluiași dinte. 
Suprafeţele de pură rostogolire sînt suprafețele conurilor OPC 
si OPD, avînd semiunghiurile la virf 5, şi 82, numite conuri de rosto- 
golire. În majoritatea cazurilor, unghiul cuprins între cele două axe 
de rotație este 90°, deci 3, + ò = 90°. Drept cercuri de divizare se 
iau cercurile de rostogolire, care se ating în punctul principal P si 
al căror diametru se notează cu Da respectiv Dz Conurile de rosto- 
golire avînd la bază cercurile de divizare se numesc gi conuri de divi- 
zare. În cazul danturii conice necorijate cu dinți drepți, conurile de 
rostogolire se confundă cu conurile de divizare. Prin urmare cercurile 
de rostogolire şi cele de divizare sînt de asemenea identice. * 
“Cercurile de divizare sint elementele de referință pentru dantura 
conică necorijată cu dinți drepţi. Diametrele de divizare se calcu- 
lează, ca şi în cazul danturii cilindrice „,necorijate” cu relația : 


Da = m2 " (7.4.79) 


Du = Mia 


* Se atrage atenţia proiectantului de a mu se confunda toleranța cotei” peste dinţi 
TLn cn toleranța variației cotei peste dinți TVIu. Toleranta TEn reprezintă toleranța 
cotei pe cînd TVLn toleranța pentru variația dimensiunii En a dauturii piesei prelucrate. 
Analog toleranța distanţei dintre axe AA, 44; şi VAm respectiv TV 4m, ultimile 
mărimi referindu-se la dantura gata prelucrată. 
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Fig. 7.4.13. Márimile caracteristice şi elementele geometrice 
ale angrenajelor conice cu dinți drepţi. 


Tig. 7414. Variația profilului în lungul dintelui. 


Raportul de transmitere: 


t Za _ Pa SI Ei (7.4.80) 
uN 21 Pa sin ò, Me 
Pentru 3, + 8, = 90° va fii=tg8,=%. 
Zu 


452 


Dantura roților dințate conice se corectează în secțiunea 0,0, 
perpendiculară pe generatoarea conului de divizare OP. Dantura 
în această secțiune se rabate îu felul arătat în fig. 7.4.13, obținîndu-se 
aşa numita danturá înlocuitoare. Diu relațiile geoinetrice ale fig. 7.4.13, 
razele cercurilor de divizare ale danturii înlocuitoare au mărimea: 


Ra 
r == 
SE cos 8, 
Ras 
Pa = e 7.4,81 
2 coş da ) 


Razele cercurilor complimentare de bază se obțin cu relația: 
pu = Pa, COS Go 
Yaa = To cos Do (7.4,82) 


Unghiul de angrenare al danturii conice necorijate este deasemenea 
ag = 209, profilul de referință fiind ay — f — wa = 20 — 1 — 0,25. 

Numărul de dinți al danturii complimentare se calculează cu 
relaţia : 


z 

a == 
cos 3, 

- z 

Za = — -s (7.4.83) 
cos 83 


Pentru calculul modulului danturii ne folosim de relația cumos- 
cută (7.4.2). 


3 
m, = 10 y 48 500 4. > Eee mm]. (7.4.84) 
» 


RETA 
Cp 92 Dat 


Notările din această formulă corespund cu cele din (7.4.2). 
Modulul rezultat corespunde cu modulul mediu m,,, adică cu modu- 

lui de la mijlocul lungimii ¿a dintelui, după cum se arată îu fig. 7.4.14. 
Se recomandă pentru y valori p=6... 15. 


Cunoscând modulul mediu m, se poate calcula modulul danturii 
complimentare m cu relația 


men, H + Sch (7.4.85) 


Pam 
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Se recomandă însă ca lungimea dintelui l să nu depășească o 
treime din lungimea generatoarei L a conului de divizare: 


ls zf (7.4.86) 


Distanța dintre axe 0,0, se obţine cu relaţia: 
Ra Rae z1 Lei a 


A een = = fe Ai 
SES cos B, cos 3, di 2 (7 sili, 
Unghiul capului dintelui +, se calculează cu formula 
PIN Ed e = ARII Sa, 7.4.88 
8 fe Rdam Ram ( S ) 
Unghiul piciorului dintelui se obţine cu relația : 
b sin EI Së b Sin d 
tg Ys = Ce EES (7.4.89) 
Semiunghiul conului exterior (de cap). 
8.12 = ie FY: (7.4.90) 
Semiunghiul conului interior (de picior). 
ia = dE Yp (7.4.91) 


Fiind vorba de dantura necorijatá în relațiile (7.4.88) si (7.4.89), 
a teprezintá înălțimea capului dintelui de la punctul principal de 
angrenare P adică a = m; iar b înălțimea piciorului dintelui b = 
= (1 + wm = 1,25 m (conform STAS 821—63). 

n ceea ce priveşte randamentul angrenajelor conice, valorile 
acestuia corespund cu cele date la punctul 7.4.5.3 pentru angrenajele 
cu dinți drepți, 

Aceste date sînt suficiente pentru proiectarea angrenajelor conice 
cu dinți drepți. 


7.4.19. Exemplul de calcul 5 


Se cere prolectarea unui angrenaj conic cu dinți drepți, unghiul dintre axe fiind 
90°, puterea de transmis P = 360 CP, turatia de intrare n, == 1 480 rot/min, iar turația 
de ieșire n, = 550 rot/min. Dantura se va prelucra cu scule de tip cremalieră avind 
unghiul de angrenare a, = 20°. Condiţii de functionare ` în două schimburi, fără socuri. 


Rezolvarea 
Raportul de transmitere teoretic : 
n 1480 
i= — =-—--=2685:1 
ER 550 


Numărul de dinți al roților dințate. Numărul minim de dinți este același ca și la 
dantura dreaptă cu profilul de referință 20% — 1 — 0,25 adică Sain = 14. Vom alege 
EE cazul de faţă z, = 20, pentru a asigura funcţionarea 1 niștită a angrenajului. 

n consecință numărul de dinţi z, vu fi; 


Za = iz, = 2,685 x 20 = 53,7 ~ 54, 


Raportul veal de transmitere : 


Numărul real de tuvații al arborelui condus 


nı Ei A 
na = 7 = = 548 rot/min, 
to 2 


> 


Micşorarea turației fiind de 0,36% deci neglijabilă, turația arborelui condus 
se cousideră corespunzătoare, ; 


Se alege pentru pinion ofelul 36 MS 12 STAS 793—63 călit superficial, iar pentru 
toată, oțel OLC 45 STAS 880—60 călit superficial. 


Modulul mediu (formula 7.4.84) : 


A AP i A Erie 
48 500 x 1,13 x 380 
m = 10 MI — o =7 mm, 
0,126 x-10 x 20 x 1420 x 1480 


Se va adopta deci modulul standardizat m == 7 mm. Coeficienţii au fost aleși astfel: 


hk = kg * kg unde 
ketl Se i Deg ; = 
A. = a: k, = 1,05 din tab. 7.4.2 (prin interpolare); prin urmare A, = 1,025 


(formula 7.4.2). Cu ka = 1,1 rezultă k = 1,13; 


y = 10 (tab. 7.4.5 pentru clasa de precizie 7—8), 


Ro = 1,2 (tab. 7.4.8) os = 3 400 kgf/cm? (tab. 7.4.13). 
Semiunghiurile de virf ale conurilor de divizare : 
cu relația 7.4,80 rezultă: 
i = tg $, = 2,7 
de unde: 
Sz =- 6994036” 
şi 
3, == 90% —- Ba = 90% — 694036” = 20919%24, 
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Modulul danturii fnlocuitoare (formula 7.4.85) 


l sin =) ee E 7 -10- 0,34732 


7:20 


M = My (i — | = 8,23 mm. 
damı 
Unghiul capului dintelui (formula 7.4.88) 
a sind, 7- 0,34732 
tg Y, = Dee 
Rim ` (8:23:20) 
2 


= 0,02954 gi y, = 1940 


Unghiul pictorului dintelui (formula 7.4.89) 
b» sin 3, 8,75 - 0,34732 
Rdm ' (8,23 - 20) 

2 


tg Yp = = 0,03689 şi yp = 290640" 


unde 
a = Mp = 7 91 b = 1,25 my = 1,25 x 7 = 875 mm. 


Semiunghiul conului exterioy (formula 7.4.90) 
Baa = 3, + 3, = 20919247 + 1%40' = 2195924" 
Sea = $ + Ye = 89940736% -+ 1940" = 712036" 
Semiunghiul conului interior (formula 7.4.91) 
Bi = 3, — Yp = 20019247 — 200846” = 18°1238” 
Bia = Ba — Yp = 694036" — 2%06'46” = 67*33'50” 
Diametrul cercului de divizare al danturii imlocutioare : 
Da =m -z = 8,23 - 20 -= 164,6 mm 
Du = m * z, = 8,23 - 54 = 444,42 mm 
Diametrul cercului de bază al danturii fnlocyitoare : 
Dy = Da COS «o = 164,6 - 0,9397 = 154,677 mm 
Dies = Daa COS ko = 444,42 - 0,8397 = 417,611 mm. 
Diametrul exterior al dantuvii $nlocuitoare : 
Da = Da + 2m = 164,6 + 2 + 8,23 = 181,06 mm. 
Da = Dag + 2m = 444,42 + 2 : 8,23 = 460,88 mm. 
Lungimea conului de divizare A 


Dyni M zi 720 
L = —— = R =- e = 202 mm 
2sin3, 2sin8, 2: 0,34732 


Lungimea dintelui : 
l = ym = 10 7 = 70 mm =1/3L 
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Cn aceste date se poate proiecta epura angrenajului dat în exemplu (fig. 7.4.15.) 
Tnainte de a se începe proiectarea, va trebui sá se mai verifice dantura la presiunea 
de contact, la încălzire, la gripare, apoi ya mai trebui controlat gradul de acoperire, 


Verificarea la presiunea de contact (relația 7.4.28). 
4 M îl 17 420 2,7 +1 
=— —x Xx e 6 . 
sia 249 Dil iO 144x 7 [27 + (2,7 — 1). 1) 


23 66,4 kgf foma. 


Pentru oţelul 36 MS 12 cálit superficial diu tab. 7.4.13 rezultă kę = 340 kgf/cm. 
Dat fiind că £ < kg, dantura corespunde din punct de vedere al presiunii de contact, 
Valorile pentru Dg, şi ¿ au fost trecute în formulă în cm. 


Verificarea la încdizive (formula 7.4.29) şi (7.4.30). 


Dantnra piuionului se va prelucra prin rabotare cu rulare; prin urmare randa- 
mentul se apreciazá la y = 0,96. Suprafața carcasei angrenajului se apreciază la AC = 
= 0,8 m? 


Q = 632 P (1 — n) = 632 -360 (1 — 0,96) = 9 140 kcal/orá; 
Qe = Aello — to) = 20 x 0,8 x (60 — 20) = 640 kcaljoră. 
Deoarece Q¿ < Q. răcirea naturală a pereților carcasei nu este suficientă. Uleiul 


va trebui răcit cu ajutorul unui dispozitiv de răcire cu serpentiná, similar celui arătat 
in fig. 7.4.9) (vezi şi calculele la exemplul 3). 


Gradul de acoperire (7.4.78) dE 
Din epura augrenajului înlocuitor dată în fig. 7.4.15 se obține S Sa = 30 mm, 
Pasul de bază fiind pp = mr cos uy se obține: 


ES 30 


= —— = 1,73, 
m-n COS y 5,87. re + 0,9397 


Gradul de acoperire avînd valoarea” mai mare de 1,4, deci funcționarea liniștită 
a danturii este asigurată. - 


Alunecările specifice la baza dinților. Alunecárile specifice se pot studia cu ajutorul 
epurei din fig. 7.4.11. Coustruind o astfel de figură se observă că alunecările nu sint 


egalate, segmentele MB şi MB, netiind egale, Uzura abrazivă uu va fi eliminată și 
va exista şi pericolul gripării. Uzura se poate intirzia folosind ulei de ungere cu visco- 
zitatea de circa 30% E la 50°C, însă pericolul gripării nu poate fi complet eliminat, 


7.4.20. Proiectarea angrenajelor conice 
| cu dinţi drepţi cu egalarea 
alunecării specifice 


S-a arătat că la dantura necorijatá alunecările specifice neegalate 
an ca urmare uzura rapidă sau chiar griparea flancurilor. S-a mai 
menționat anterior că alunecările sînt neegalate la toate angrenajele 
cu raportul de transmitere + = l. 

Pentru a evita acest inconvenient dantura trebuie corijată în mod 
corespunzător. Dacă numărul de dinţi al pinionului 2, < Set atunci 
corijarea este necesară și pentru evitarea interferenţei, 


457 


Corijarea pozitivă a danturii pinionului şi a roții produce oarecare 
dificultăți constructive, deoarece datorită creșterii distanței dintre 
axe Ay se Schimbă poziția virfului conurilor de rostogolire, ceea ce 
complică pe de o parte calculele gi pe de altă parte reglarea maşinii 
prelucrătoare. Din acest motiv, la proiectarea angrenajelor conice 
se preferă Cotijarea plus și minus cu menținerea distanței diutre 
axe Ay. Pentru aceste cazuri se pot folosi cu succes datele indicate 
în tabelul 7.4.15 pentru dantura cu cremaliera de referință 20*—1—0,25. 

Deoarece în cazul danturii corijate cu E, = — E, deci č =Éf, + 
+ E, = 051 A = D înălțimea dintelui va fi k = 2,25 m ca si la dantura 
necorijată. Datorită corijării se va schimba însă poziția dinților față 
de punctul principal de angrenare- P. Rezultă că înălțimea capului 
dinţilor pinionului si a roții va fi diferită [9]. Acestea se pot calcula 
cu relația următoare: 


fa = (f + Ejm 
es == (f— Es) mM. 


Lungimea generatoarei conului de divizare : 


(7.4.92) 


$ mz 
Ly == Pa 
2 sin 8, 2 sin 5, 
o a o 
2" 2sinB, 2sin3, 
Este evident că L, = L, = L. 


Unghiurile capului dintelui Y, si Y,a se calculează cu ajutorul 
fig. 7.4.16 din care rezultă: 


În __ 2f,, sin 8, 


t = 
g Ya D Da 
Les 2F assin Sy 
t = GE = H 
B Yez D Da 


înălțimile piciorului dinților se obțin cu relaţiile : 
În = f— E + wom 
n = (f — Es + wom. i 


Prin urmare unghiurile corespunzătoare ale piciorului dinților 
sînt : l 


fh 2 2fp, sin 3, 


tg re 7 Da 
1 
În 2 foo sin 8; 
t === A ie’ 
8 Ypz T Da 
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Fig. 7.4.15. Epura angrenajului conic cu dinţi drepţi 
din exemplul nr. 


Fig. 7.4.16. Variația unghiurilor caracteristice a dinților la dantura conică corijată 
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Diametrul maxim al pinionului şi al roții (fig. 7.4.13): 
Dim = Da + 2fa cos 8 
Dama = Da + Géi COS E 
Elementele danturii inlocuitoare se calculează cu următoarele 
relaţii : 
Cercurile de divizare: 


Ze = Pa 
sin 3, 

€ Ras 
Ra ==: 
sin 38 


Distanta dintre axe: 
A = Ra + Re 
Diametrele cercurilor exterioare : 
Da = 2(Ra + fa) 
Da = 2(Riz + fa). 
Diametrele cercurilor interioare : 
Da = 2(Ra — bal. 
Di = 2(Ra — În). 


Pe epura angrenajului (fig. 7.4.15) desenat cu aceste mărimi, se 


poate măsura lungimea segmentului de angrenare S,S,, iar cu aju- 

torul relației 7.4.78 se poate stabili gradul de acoperire. 
Verificarea la presiunea de contact, la încălzire și la uzurá se 

calcmează în felul arătat la paragrafele 7.4.5.2. — 7.4.5.3. şi 7.4.5.5 


7.4.21. Proiectarea angrenajelor conice 
cu dinţi înclinați și dinţi curbi 


Pe lîngă angrenajele conice cu dinți drepți s-au răspîndit foarte 
mult în construcția de maşini angrenajele conice cu dinţi înclinați 
şi angrenajele conice cu dinţi curbi. Folosirea pe scară tot mai largă 
a acestor angrenaje se datorește în primul rînd capacității mai mari 
de transmitere a puterii, apoi funcționării mai liniștite, ceea ce se 
explică prin gradul de acoperire și prin rigiditatea mai mare în com- 
parafie cu dantura conică cu dinţi drepți. 
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Principiul constructiv al angrenajelor conice cu dinţi înclinați 
se arată în fig. 7.4.17. 

În această figură dinții sînt orientafi tangential la un cerc cu o 
anumită rază e. Dinţii unei roți dințate cu dantura înclinată se pre- 
lucrează de asemenea prin rabotarea cu rulare ca si la dantura conică 
cu dinți drepți. Dantura conică cu dinţi înclinați se poate prelucra 
numai pe mașinile unelte de danturat prin rabotare, cînd mașina 
este construită în acest”scop sau cînd este echipată cu un dispozitiv 
suplimentar construit anume pentru acest scop. Elementele construc- 
tive ale danturii conice cu dinți înclinați depind de caracteristicile 
tehnologice ale utilajului de danturat. 

Proiectarea danturii conice cu dinți înclinați fiind astfel legată 
de posibilitățile și particularitátile tehnologice ale utilajului, dan- 
tura conică cu dinți înclinați se poate considera o dantură specială. 
Proiectarea danturii fiind condiționată de construcția utilajului de 
danturat, dantura conică cu dinţi înclinați nu se poate proiecta decît 
în baza. datelor din cartea maşinii, în care se arată modul de calcul 
si de proiectare, precum şi modul de reglare a maşinii de danturat. 

“Proiectantul angrenajelor conice cu dinţi înclinați va trebui să 
cunoască uzina executantă a danturii pentru ca proiectul să cores- 
pundă condițiilor de prelucrare impuse de mașinile unelte. 

Caracterul special al danturii este și mai pronunțat la dantura 
conică cu dinți curbi; pentru prelucrarea acestor danturi sînt de 


Fig. 7.4.17, Elementele geometrice spe- Fig. 7.4.18. Elementele geometrice ale 


cifice ale dantutii conice en dinți danturii conice circulare (Gleason). 
înclinați. 
p 
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Fig. 7.4.19. Elementele geometrice ale danturii conice avind 
curbura în evolventá (Klingelberg). 


Fig. 7.4.20. Tlementele geometrice ale puntutii „,Spiromatic“, 


asemenea maşini speciale. Așa de exemplu dantura conică cu dinți 
circulari (fig. 7.4.18) se execută în prezent după procedeul Gleason 
pe maşinile fabricate de această uzină, sau pe maşinile sovietice 323, 
Dantura conică cu dinți curbi în evolventă (fig. 7.4.19) se prelucrează 
după “procedeul Klingelberg, cu mașinile şi sculele speciale fabricate 
de această uzină. 

Dantura conică cu dinții curbi în epicicloida buclatá (fig. 7.4.20) 
se prelucrează după procedeul Spiromatic pe maşinile speciale de 
danturat produse de uzina Oerlicon. O danturá asemănătoare se poate 
realiza după procedeul Mammano, pe maşinile de danturat fabricate 
de Uzinele Fiat. 

Proiectarea acestor danturi speciale este legată de caracteristicile 
tehuice și particularitățile tehnologice ale maşinilor speciale de dan- 
turat, astfel încît studierea cărții mașinii pentru aplicarea metodei 
de calcul şi de proiectare a unei roți dințate conice, cu o anumită 
curbură a dinților şi pentru anumite condiții de funcționare date, 
este absolut necesară. 


7.4.22. Proiectarea corpului roții dințate 


Roţile dințate cu diametrul exterior mic, pînă la circa 200 mm 
se execută în formă de disc, fără sau cu butuc, în felul arătat în fig. 
7.4.21, a, b, c şi d. Materialul semifabricatului este oțel de construc- 
tie nealiat (STAS 880—60) sau oţel aliat (STAS 791 --63), ales cores- 
punzător condițiilor de funcționare a angrenajului. Se preferă semi- 
fabricatul forjat cu coroiajul 2 —2,5.* 

Semifabricatele debitate din bare laminate vor fi folosite numai 
pentru roți dințate care funcționează în condiții ușoare. Corpul roţilor 
dințate, care lucreafă în condiții grele sau în regim continuu, se exe- 
cutá prin forjare în matritá, 

Roţile dinţate cu diametrul între 200 şi 600 mm se execută de 
asemenea din semifabricate din oțel de construcţie, forjate în matriţă, 
sau forjate liber. 

Ele se pot confecționa gi din semifabricate din oțel turnat (STAS 
600—61), de preferință din calitatea OT 55 A sau OT 60 A, însă numai 
dacă dantura este supusă unor solicitări ușoare sau mijlocii. O astfel 
de roată este reprezentată în fig. 7.4.21, e, 

Rofile dințate cu diametrul peste 600 mm destinate transmiterii 
unor puteri mari se confecționează în felul arătat în fig. 7.4.22 si 
7.4.23. Pentru danturi de performanță se preferă soluția constructivă 


* Prin coroiaj se înțelege raportul dintre diametrul semifabricatului înainte de 
forjare şi după forjare, 
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Fig. 7.4.21. Forma constructivă a corpului roţilor dințate piná la ø 600 mm. 


din fig. 7.4.23. Corpul roții se execută infacest caz din fontă sau din 
oțel turnat; peste acesta se trece un bandaj din oțel de construcţie, 
fixat prin presare sau prin fretare, 

Pentru condiții normale de exploatare vor corespunde, în general, 
roțile turnate integral, de forma celor atătate în fig. 7.4.22, a şi b, 
sau roțile sudate fig. 7.4.22, c. 

Dacă pinionul are un număr mic de dinți, dantura va trebui pre- 
lucrată pe arbore. În acest caz trebuie avut în vedere ca diametrul 
interior al danturii să fie ceva mai mare decît diametrul arborelui 
rezultat din calculele de rezistență. Un, astfel de pinion cu dantura 
tăiată pe arbore este reprezentat în fig. 7,4.24, 

Forțele care solicită dantura, arborii si lagărele se pot calcula 
cu ajutorul schemelor de calcul date în anexele 7.4.1; 7.4.2; 7.4.3; 
si 7.4.4. 
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Fig. 7.4.22. Forma constructivă a corpului roților dințate în execuție 


turnată (a gi b) si sudată (6). 
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Fig. 7.4.23. Roţi dințate cu corpul turnat şi bandaj din oţel de con- 
i strucție pentru danturá. 


Îndrumătorul tehnicianului proiectaai 


EH FE 


Fig, 7.4.24. Dantura prelucrată pe arbore. 


— ES 


Fig. 7.4.25. Diagramă pentru valorile gradului de acoperire sy la dantu- 
ra cilindrică cu dinți înclinați. 
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Anexa 7.4.1 


Sarcinile pe reazemele angrenajulul cu roţi dinţate cilindrice, eu dinți drepți 


Reacțiile forţei 
tangenfiale P; 


Yorţele radiale care acționează pefrcazemele arborelui 


Reacţiile forţei radiale 
P 


Sarcinile rezultante pe rulmenţi 


2 = — 


nI cos (ap) Lt 


P, 


Pi = 2 dë ==, 
Rin V Piat Phi cos (e + p) 


4 E 
Se ES 
Tal 


Observaţie ` P, = P,* tg (a + Di 
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2 P, 


CV cos (a -He) 


Sarcinile pe reazemele unui angrenaj cili 


SE 


E 


Forțele radiale care acționează 


3 Reacția forţei, Reacţia forței Reacţia forței 
i tangenjiale P} radiale P, axiale Py 
S 
d d D 
P =P P =P + AE 01 
E 1 fosd n ë a WO a etd 
D D 
P =P —=- PSP P = P, = 
1 Ki 3 +4 Ri WEE "VI a 2lc + éi 
b b D 
III P o D ti — 
a + d TI 7 aro "VD a+ 0d) 
a a Do 
Tv P =P P =P P Pp - 
fiy tao "Yo "atb TUN G ad) 
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: Anexa 7.4.8. 
dric eu dinţi elicoidali (arbori paraleli) 


B este unghiul elicei dintelut, grade. 
Doy ȘI Doa — diametrele primitive ale ro- 
filor dințate. , 

Forţele ae gi P precum gi forțele 


TVI 
Powy şi Pei sînt îndreptate în sens opus. 


Reacţia axiald a forței, >, este suportată, 


numai de un singur reazem'* al arborelui 


tg (a + p) 
bp Leg i Pe Pita. 


pe reazemele ambilor arbori 


Sarcinile rezultante pe rulmenţi 


Sensul elicei dintelui roții dinţate conducătoare 


Dreapta | Stinga | Dreapta l Stinga 
La rotire Sensul de rotafie nedeterminat 
R — sau variabil 
În seansul de | În sens contrar celui | În seusul de | În sens contrar ce- 
rotație a acelor | de rotație a acelor | rotaţie a acelor | lui de rotație a 
de ceasornic «de ceasornic de ceasornic acelor de ceasornic 
meo aa RL = Rys 
= p a == p2 a P P y = y p2 P Ai P y i 
A, ol Vi ( he rw) + ( Wi rv 
Ry = Ry = 
£ P — Al ip a 2 
Prit + Prr) d tr + (Prr Fo 
Ki = Rut = 
p 2 = p? LIP E 2 
SESCH Prnt ETR y tr + Lon + Pr) 
ty = kyy Ry = 


3 EE Ee 
-P = 2| = 2 
aj av + (Pav = Pr) Viw + Pav * Py 1) y Py + (Pay + Prym) 
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Fig, 7.4.27. Diagramá pentru determinarea valorii coeficien- 


tlni Lage 
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Anexa 7.4.3 


Sarcinile pe reazemele unui angrenaj eu roți dinţate conice eu dinţi drepţi 
(arbori perpendicular între ei) 


tg (a + p) pos 3 
Sin + p) sins 


Forţele radiale care acționează pg renzemele ambilor arbori 


Nr. 


Reacţiile forței actiile ip il iP Sarcinile rezultante pe 
tangențiale 1, Reactiile foei 2 d Reacţiile forţei P, sulmenti 


a] 
= 
E 
El 
EI 
N 
g 


tm LA, 


= D la 
A Isla 


Observaţii; 1. Unghiul 8 se referă la roata dințată conducătoare, pe cate forța 
P, acționează perpendicular, iar forța Pa acționează paralel cu axa sa. 
2. Do Şi Dos -- diametrele medii ale conurilor primitive. 
3. Reacţiile axiale ale forţelor P, și Pa gut suportate numai de unul din reaze- 
mele de pe arborele respectiv, 
4, Raportul de transmitere este: 
Za Du e 
Leer = = cotg 3, = tg Balin care 8, + 8 = 909) 
41 De 
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Anexa 74.4 a 


Sarcinile pe reazemele anpreuajelor po 
rot dinţate ellindrice, eu e dinţi drepți 
(arbori paraleli) 


Forțele radiale care acționează pe reazemele arborciui 


Reacţiile forțelor tangentiale 
Pa 9 Pa 


P = 
tr 


P 


Reacţiile forțelor radiale 
Pui Pra 


P, (a +h) Pak 


Lisi 


Pah + Pat ha 
ok ha bn 


Observație, Pu = Pa tg (a Lei: 


la + la 


P = 
Pu: 


hat dn 


Ph P, (ht h) 


Sarcinile rezultante pe 
rulment 


Anexa 7.4.4 b 


Sarcinile pe reazomele unui angrenaj 

cu roţi dinţate cilindrice, cu dinți 

drepți (recductoare cu două trepte 
de viteze cu nxe paralele) 


Forţele radiale care acţionează pe reazemele arborelui 


Reacţiile forțelor tangentiale | Reacţiile forțelor radiale Sarcinile rezultante pe 
A p 
nu A Pia | Pa si Poo tulment 


E 
Z 
i 
E 
D 
Z 


I 
Ppa + + Bach Ri = Y 7%, + PI T 
hth t?s 


P 
Ki "II 
Pa h + là — Pa WI Pr A+ + Ph R = Ve p 
a WC = OI dr ési 


hth tis 2 LG + la + le 


Observatie. Ear Pa «tg lo +); Pr = Pr - tg lo + p). 


7.5. Proiectarea angrenajelor melcate. 


7.5.1. Domeniul de utilizare 
a angrenajelor melcate 


Domeniul de utilizare a angrenajelor melcate cuprinde trans- 
miterea puterii si a mișcării de rotaţie cu rapoarte mari de transmitere, 
Axele angrenajelor melcate sînt neparalele si neconcurente şi pot 
închide, teoretic, un unghi de orice mărime. În majoritatea cazurilor, 
însă, unghiul format de axele angrenajelor melcate este de 90°. 


Angrenajele melcate se împart în trei categorii principale : 


— angreuaje melcate cilindrice (fig. 7.5.1.); 
— augrenaje. melcate globoidale (fig. 7.5.2); 
— angrenaje melcate cu profile speciale (fig, 7.5.3). 


Angrenajele melcate se mai clasifică, din punct de vedere func- 
tional, în' angrenaje cinematice si angrenaje melcate pentru trans- 
miterea puterii. Angrenajele cinematice se tolosesc în primul rind 
la trausmiterea mișcării de rotaţie, puterea transmisă fiind neglija- 
bilă. Astfel de angrenaje melcate se construiesc cu modulul axial 
1 <m< 16 mm şi se utilizează la diferite dispozitive, aparate de 
divizare, aparate de măsurat, mecanisme de comenzi etc. În multe 
cazuri, augrenajele melcate cinematice sînt reglabile, în sensul că 
jocul între flancuri poate fi variat de la zero pînă la un anumit joc 
dorit. Angrenajele melcate cinematice se execută în clasele de pre- 
cizie, 3, 4, 5 si 6, conform STAS 6461—61. Angrenajele melcate 
pentru transmiterea puterii se construiesc cu modulul 1 < m < 30 mm 
şi se fabrică în clasele de precizie 5, 6, 7, 8 şi 9. Criteriile pentru 
alegerea clasei de precizie a unui angrenaj melcat sînt tratate la para- 
graful 7.5.3. 

Figura 7.5.1 reprezintă secțiunea prin planul median al roții 
melcate a unui angrenaj cu melc cilindric. În această secțiune, dan- 
tura melcului apare în formă de cremalieră cu profil simetric. Cercul 
de divizare a roții melcate D, şi linia medie dd a profilului de crema- 
lieră (generatoarea cilindrului de divizare) a melcului sînt tangente 
în punctul principal de angrenare P, ca gi în cazul danturii cilindrice 
necorijate. Dantura angrenajului melcat cilindric se studiază în 
această secțiune, denumită secțiunea axtiald. 

Angrenajul globoidal, reprezentat în fig, 7.5.2 se caracterizează 
prin faptul că contactul dintre dinţii roții melcate şi ai melcului se 
produce pe întreaga porțiune cuprinsă de dantura roții melcate. 
Datorită acestei proprietăți, angrenajul cu mele globoidal are o capa- 


413 


Fig. 7.5.2. Augrenaj melcat globoidal. 
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Fig. 7.5.3. Angrenaj melcat cu profil special Pig. 7.5.4.  Angrenaj  melcat 
(¿Cavex”). cuplat, 


citate de transmitere a puterii mai mare decît angrenajul cu mele 
cilindric. 

Angrenajele melcate cu profile speciale au construcție foarte 
variată atît în execuţia cu mele cilindric, cît și în execuția cu mele 
globoidal. În fig. 7.5.3 se prezintă o construcției cu mele cilindric 
cu profile concave şi convexe (angrenajul melcat ,Cavex”). Aceste 
profile creează condiții de ungere hidrodinamicá între flancurile din- 
tilor, din care cauză capacitatea de transmitere a acestor angrenaje 
melcate este deosebit de mare. 

Puterea care se transmite cu angrenaje melcate cilindrice nu 
depăşeşte de obicei 100 KW respectiv 136 CP. Peste această putere 
se recomandă folosirea angrenajelor cu melc globoidal sau a angre- 
najelor melcate cu profile speciale. 

Raportul de transmitere se alege între 7: 1 şi 90: L. Din motive 
econonlice si tehnologice, sub raportul de transmitere 7: 1 se folosesc 
angrenaje cilindrice sau angrenaje conice. Peste limita de 90: 1 se 
recomandă o combinaţie de angrenaje cilindrice şi melcate, sau două 
angrenaje melcate cuplate (fig. 7.5.4). 


7.5.2, Materialele de construcţie folosite 
pentru angrenajele melcate 


Melcul se confecționează din oțel de construcție, iar roata melcatá 
din bronz sau din fontă. Rofile melcate din bronz se execută integral 
din acest material pînă la diametrul de 200 mm. Peste această mărime, 
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din considerente economice, corpul roții se execută din fontă, piar 
dantura se frezează pe o coroană de bronz, presată pe corpul din 
fontă. 

Calitatea oțelului de a pentru confecționarea melcului 
depinde de solicitările, cărora le este supus angreuajul îu cursul exploa- 
tării. În general, pentru melcii augrenajelor cinematice se folosesc 
oţeluri nealiate de construcție de calitate OLC 15 STAS 880—60 
cementat şi călit sau OLC 45 STAS 880—60 călit superficial. Pentru 
melcii angrenajelor de transmitere a puterii se folosesc oțeluri de 
construcție ușor aliate sau oțeluri de construcție nealiate, de cali- 
tatea OL 15 CO 7 STAS 791—63 sau OLC 15 cementat şi călit, 
OLC 45 sau OLC 60 îmbunătățit san cálit superficial; ultimele trei 
calități — conform STAS 880—60. 


Roata melcată se toarnă din fontă de calitatea Fc 26 sau Fc 30 
STAS 568—61, din fontă modificată, respectiv din bronz de cali- 
tatea BzAl 10 T STAS 198—49, Bz 9 Zn T STAS 197—60 sau Bz 14 
T STAS 197—60. 

În tabelul 7.5.1 se fac unele recomandări pentru folosirea mate- 
rialelor arătate şi se dan nnele sugestii privind tehnologia prelucrării 
melcului şi a roții melcate în funcţie de clasa de precizie şi: condiţiile 
de funcționare. 


7.5.3, Alegerea clasei de precizie 
a angrenajelor melcate 


Clasa de precizie a unui angrenaj melcat se stabileşte pe baza 
condițiilor de funcționare. La alegerea clasei de precizie a angrenajelor 
melcate cinematice primează criteriul preciziei de transmitere a 
mișcării. de rotație. Angrenajele melcate cinematice destinate meca- 
nismelor de divizare sau dispozitivelor de măsurare se vor executa 
în clasele de precizie 3 sau 4, pe când cele destinate mecanismelor 
de comandă se vor prelucra în clasele de precizie 5 sau 6. 


La angrenajele melcate pentru transmiterea puterii, criteriul de 
alegere a clasei de precizie este viteza periferică pe cilindrul de divi- 
zare d, al melcului. Cu cît aceasta este mai mare, cu atît cerințele 
faţă de precizia prelucrării vor fi mai exigente, deci clasa de precizie 
mai fină, Alegerea clasei de precizie a angrenajelor melcate pentru 
transmiterea puterii este uguratá de nomograma dată în fig, 7.5.5, 
Nomograma are trei scări, pentru valorile diametrului cilindrului de 
divizare d4, pentru valorile turafiei melcului #, şi pentru valorile 
coresputizátoare ale vitezei periferice v, Trasind perpendiculara pe 
scara vitezelor, din viteza rezultată y, la intersecția cu diagrama; 
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Fig. 7.5.5. Nomogramă pentru stabilirea clasei de precizie a augrenajelor imelcate, 


se va găsi domeniul clasei de precizie, căruia va trebui să-i cores- 
pundă angrenajul melcat. 

Melcul de referință al angrenajului se alege. după criterii func- 
ționale şi tehnologice. Diferitele forme ale melcului de referință se 
arată în STAS 6845—63. Alegerea melcului de referință pentru un 
anumit angrenaj dintre cele indicate în acest standard se face după 
considerentele descrise în continuare [22]. | 

— Pentru producţia de unicate se va alege melcul de tip ND, 
deoarece prelucrarea danturii acestuia şi a roții melcate poate fi 
executată cu scule simple în condiţii economice pentru acest tip de 
producție. 

— Pentru producția de serie şi viteza periferică pe cilindrul de 
divizare al melcului v > 5 m/s se alege melcul de tip E, acesta fiind 
singurul tip de melc ale cărui flancuri se pot rectifica pe maşini de 
rectificat filete, existente în sculării, deci în condiții tehnologice rela- 
tiv simple. Celelalte tipuri de melci nu pot fi rectificate în condiţii 
tehnologice satisfăcătoare decît pe mașini speciale de rectificat melci. 

— Pentru producția de serie şi viteza, periferică pe cilindrul de 
divizare v < 5 m/s se alege melcul de tip A dacă unghiul elicei melcu- 
lui 6 < 6° şi melcul de tip ND dacă unghiul elicei melcului 0 > 6%. 
Folosirea melcului de tip NG nu este recomandată de STAS 6845—63. 

— Pentru producția de serie mare şi în masă se recomandă melcii 
de tip S. Prelucrarea acestora, reclamă utilaje speciale. ~ 

Elementele angrenajului cu melc cilindric se indică pe desen cores- 
punzátor celor precizate în STAS 6649—62. Notarea pe desen a 
angrenajelor cu melc cilindrice se face conform indicafiilor date în 


STAS 6461—61. 
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7.5,4, Calculul márimilor geometrice 
ale angrenajelar melcate cilindrice 


Datele iniţiale necesare pentru dimensionarea unui angrenaj cu 
melc cilindric sînt: 


— puterea care trebuie transmisă P, în CP; 

— turafía de intrare n; în rot/min; 

— raportul de transmitere 2; 

— condiţii locale de spaţiu, sensul turafiei de ieșire n, şi mediul ambiant. 


Celelalte mărimi vor trebui determinate de proiectant. În primul 
rînd se va calcula modului în baza considerentelor de rezistență la 
încovoiere. Avînd în vedere că dantura. roții melcate se execută din 
materiale: cu proprietăţi fizice inferioare danturii melcului se va 
face calculul de rezistență al danturii roții melcate. Deşi solicitarea 
critică este cea la presiunea de contact, se va începe calculul cu deter- 
minarea modulului la rezistența danturii” la încovoiere, făcînd apoi 
o verificare a acesteia la presiunea de contact, 

Modulul danturii roții melcate se calculează cu ajutorul formulei : 


m = 10 Y —— [mm], (7.5.1) 


Zo e fxi Sa Po 


în care P, este puterca la arhorele condus, în CP; 
K — coeficientul de sarcină; 


ze — numărul de dinţi al roții; 

cy — coeficientul de formă a dinţilor; 

g  — coeficientul modulului; 

oat — rezistența admisibilă la încovoiere a dintilor roții, în kgf/emw”; 
na — turaţia roții melcate. i 


Puterea la roata P, se obține cu relația: 
P, = Py, (7.5.2) 


în care P reprezintă puterea la melc, adică” puterea de intrare, iar 
y tandamentul angrenajului, care poate fi stabilit prin apreciere 
în funcţie de”z, (numărul de începuturi ale melcului): 


ET a A A EZ 


7) | 0,7—0,75 | 0,76—0,82 | 0,83—0,94 


Coeficientul de sarcină K este produsul dintre coeficientul de 
concentrare a sarcinei K, şi coeficientul de calitate K, : 


E KEE, (7.5.3) 


480 


— Pentru sarcina constantă sc poale lua K, = 1 
Coeficientul de calitate K, se vo stabilt-astfel : 
pentru ge 3 m/s se va lua X= 1; 

— pentru 3 «rv <5 m/s se ya lua K, = 1,2; 

— pentru v > 5 m/s se va lua W, = 1,3; 


în care v este viteza periferică pe cercul de rostogolire a roții. 
Numărul de dinți al roții z, rezultă din relaţia: 
Zo = Zit, 
în care z, este numărul de începuturi al melcului. 


Coeficientul de formă a dinților roții cp este indicat în tab. 7.5.2. 
Coeficientul modulului q reprezintá raportul dintre diametrul 
cilindrului de divizate al melcului d, şi modul: 


q = > . (7.5.4) 
Deoarece atît diametrul cilindrului de divizare du cît si modulul 
m nu sînt cunoscuţi, valoarea lui q se va stabili prin apreciere cu 
ajutorul tabelului 7.5.3. 
Rezistenţele admisibile la încovoiere ca; sînt cuprinse în tab, 7.5.4. 
Turatia roții melcate n, se obține cu relația: 


4 


na = = . (7.5.5) 


Modululfm obținut cu ajutorul formulei 7.5.1 se va rotunji la 
valoarea cea mai apropiată standardizată în STAS 822--61. Cu aju- 
torul modulului se pot calcula elementele geometrice ale melcului 
şi ale roții melcate (fig. 7.5.1). 


Tabelul 7.5.2 


Coetieienţii de formă n dinţilor roții melcate 


3, ep Eg of 
20 0,151 40 0,193 
24 0,159 45 0,202 
26 0,162 50 0,206 
28 0,166 60 0,213 
30 : 0,170 80 0,224 
32 0,175 100 0,230 
35 0,182 : 

37 0,186 


H 
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Coeficientul modulului q 


Tabelul 7.5.3 


y 


Observaţii. Valorile din rîndul I se referă la melcii tăiaţi direct pe arbore. Valo- 


rile din rîndul II se aplică la melcii montați pe arbore. 


Diametrul cilindrului de divizare al melcului d,: 
da = mg. 
Diametrul cercului de divizare al roții D,: 
Da = Mza 
Diametrul cilindrului exterior al melcului d,: 
d, = m(g + 2).* 
Diametrul cercului exterior al danturii roții D,: 
D, = miza + 2).* 
Înălțimea dinților A: 
h = m(2 + wo) = 2,25 mi 
în care wa = 0,25. 
Diametrul cilindrului interior al melcului d" 


‘di = d, — 2h. 


(7.5.11) 


* Se reamintegte că aceste relații sint valabile pentru cremaliera STAS 821—63 
in cate oe = 20°; fa = 1,0 şi me = 0,25, Pentru alte cremaliere, relațiile valabile sînt : 


de = ma + fo); 
De = mia + 2fo) ; 
= m2f, + wo); 


în care valorile fẹ şi pe se înlocuiesc cu cele ale cremalierei respective. 
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Diametrul interior al dantnrii rofii D;: 
D; = D, — 2h. (7.5.12) 


Lungimea L a melcului: 
a. Pentru melcii cu dantura nerectificată, dacă : 


rs 1 sau 2 atunci L = (11 + 0,06 z) m 
z = 3 sau 4 atunci L = (12,5 + 0,09 z,)m 


b. Pentru melcii cu dantura rectificatá lungimea L obţinută cu 
formula 7.5.13 se mărește cu: 


(7.5.13) 


25 mm pentru melcii cu modulul m < 10 mm; 
35—40 mm pentru melcii cu modulul 10 < m < 16 mm, 
50 mm pentru melcii cu modulul m > 18 mm. 


Unghiul de înclinare a spirei melcului pe cilindrul de divizare se cal- 
culează cu ajutorul relației : 


tg0=“%. (7.5.14) 
q 


Grosimea g a spirei melcului pe cilindrul de divizare, dacá nu se 
ia în considerare jocul dintre flancuri 7, corespunde cu jumătatea 
pasului, adică g = 0,5% = 0,57 m. Pentru buna funcționare a angre- 
najului melcat, îndeosebi dacă este vorba de angrenaje pentru trans- 
miterea puterii, este absolută nevoie de joc între flancurile dinților 
care nu sînt în contact. Jocul se realizează prin subtierea spirei mel- 
cului, adică: 


g = 0,55 — j = 0,5rm — A, (7.5.15) 


în care A, este subțierea spirei melcului și corespunde jocului dintre 
flancuri j. "Subfierea minimá a spirei melcului este precizată în tabelul 
7, pentru angrenaje cinematice și tabelul 8, pentru arigrenaje de 
transmiterea puterii, din STAS 6461—61. Valoarea astfel obținută 
pentru grosimea spirei melcului fiind un element de control tehnic, 
cota corespunzătoare se va indica pe desen cu toleranță. Toleranfele 
pentru grosimea spirei se cuprind în tabelul 6 al standardului amintit, 
în funcție de toleranța bătăii radiale a spirei melcului Trn- Mărimea 
acestei tolerante se poate lua din tabelul 1 al standardului menționat 
corespunzător clasei de precizie a melcului. 
Distanţa dintre axe A se obţine cu relația: 


A = 0,5 m liz, + 9). (7.5.16) 
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Mărimea distanţei dintre axe A, va trebui să se încadreze în 
seria distanțelor A dintre axe, standardizate conform STAS 6055—59 
si anume: 

80, 100, 125, 160, 200, 250, 315, 400, 500, 630. 

Dacă A, este diferit de A atunci va trebui aplicată o corijare 
danturii melcului, pentru a se obține distanța dintre axe standar- 
dizatá A: | 

Coeficientul de deplasare a profilului se va stabili în felul următor : 

Ep E. (7.5.17) 


m 
Pentru acest caz diametrul exterior D,, respectiv diametrul interior 
D; al danturii roții, va fi: 


D= m (2, + 2 = 28) 


1D, = D, — 2h. (7.5.18) 
Diametrul cercului de rostogolire al danturii roții melcate : 
D, = 24 — dy '(7.5.19) 


Pentru coeficientul de deplasare a profilului se recomandă urmá- 

toarele valori: 
—=05<E< + 0,5. 

Coroana dintatá a roții melcate se va executa conform fig. 7.5.6, a 
şi 7.5.6, b. 5 i 

În afară de diamctrele D, D, și D; se va mai indica diametrul 
delimitator al danturii De şi lățimea coroanei dințate B. Diametrul 
delimitator al danturii se determină în funcție de numărul de dinți 


Tig. 7.5.6. Fixarea coroanei melcate pe butucul roții: 
a — corounh asamblată cu corpul roții prin ajustuj cu stringere; 
b — Coroană dinfatá asamblatá de corpul toţii cu ajutorul unor puruburi, 
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Tabelul 7,5.4 


Rezistentele admisibile pentru materialee roților meleat e [kgf/cm?] 


Duritatea melcului "Duritatea melcului 
Materialul roții HRC 45 HRC 48 
melcate Procedeul de turnare —_—__——_—_— 

Sas Sata | “ap Tat | Tati “ap 
B,9Z, T în nisip '| 400 290 | 1 300| 500 360 | 1 600 
A A AAA AR 
BAZAT şi în nisip cu inel de . 2 
B,141 EIER 580 420 | 1900] 720 520 | 2 250 
BAL 10 T e cochilă cu profilul eso | 460121001 810| 570 [2500 

anturii 

F, 24 ía nisip 500 | 300 — 600 | „380 — 


al melcului: pentru z, = 1 va fi D¿=D,+2 m; pentru z, = 2 şi 
3, Dg = D, + 1,5 m; pentru z, = 4, D; = D, + m. 

Lățimea roții va fi: B<0,75 d, pentru 2,<3 şi B< 0,87 d, 
pentru 2, = 4, 

După aflarea acestor date se poate proiecta melcul şi roata mel- 
cată. Înainte de a începe proiectarea va mai trebui verificată pre- 
siunea de contact o, Presiunea de contact se calculează cu relația: 


D 


EE VH [kgf jcm?]. (7.5.20) 


deis 
Se va respecta următoarea condiție: 
Op < Cap: 


Valorile pentrn presiunea admisibilă o, sînt cuprinse în tabelul 
SA. 


=) 


Y 


7.5.5. Calculul termic al ongrenajelor 
melcote cilindrice 


Cantitatea de căldură care se degajă din angrenajul melcat, dato- 
rită lucrului mecanic de frecare a elementelor componente în miş- 
carea de rulare şi de alunecare, se poate calcula cu relația: 


Q = 632 (1 — y) P [kcal/h], (7.5.21) 
în care y este randamentul angrenajului melcat, iar P puterea la 
intrare, în CP. 
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Cantitatea de căldură radiatá de suprafața carcasei, admitind 
încălzirea maximă a uleiului de ungere din carcasă f,,,. = 80°C, va fi: 


Han = ke Slémaz — Zell + $) [kcal/h]. (7.5.22) 


În această formulă k, este coeficientul de cedare a căldurii, care 
se alege între 7,5—15 kcalfw* grd:h (valorile mai mari sînt pentru 
răcirea cu ventilator) ; fe temperatura ambiantá, S suprafaţa carcasei, 
fu m?, y un coeficient care ține seamă de căldura cedată în fundație 
aviud valori între 0,1 — 0,3. 

Pentru ca să se producă o evacuare naturală a căldurii Q, este 
necesar ca Q < Dans, În caz contrar, diferența de căldură (Q — Qna) 
va trebui evacuată prin. răcirea artificială a uleiului de ungere în 
felul arătat în fig. 7.6.15. 


7.5.6. Calculul .reductoarelor cu melc 
de performanţă 


Metoda de calcul arătată la punctul 7.5.3 se referă la angrenaje 
melcate, normale avînd turafia de intrare n, < 630 rot/min. Expe- 
rienfele făcute cu angrenaje cu melc au arătat că în domeniul de 
funcționare cu turafia de intrare între 630 si 1600 rot/min, criteriul 
de dimensionare nu este modulul calculat numai pe bază de rezis- 
tentá la încovoiere a dinţilor roții melcate, şi pe baza presiunii de 
contact între flancurile dinților, ci încălzirea băii de ulei în carcasă 
[14, 18]. 
` Pe baza experiențelor făcute [14] s-au întocmit nomograme si 
tabele pentru determinarea elementelor inițiale necesare proiectării. 
Nomogramele sînt date în fig. 7.5.7 şi 7.5.8. 

Nomograma din fig. 7.5.7 serveşte la stabilirea distanței dintre 
axe A în funcție de puterea de intrare P, în CP, gi turaţia de intrare 
nı în rot/min. Se trasează o perpendiculară pe scara puterii, de la 
valoarea corespunzătoare puterii de intrare P, pînăce va întîlni curba 
raportului de transmitere 2, care trebuie realizat. Din acest punct 
se trasează o orizontală pînă se va intersecta perpendiculara trasă 
din punctul corespunzător turatiei, de pe scara turatiilor; inter- 
secția acestor două drepte va marca distanța dintre axe. Dacă punctul 
de intersecție cade în domeniul dintre două curbe ale distanțelor 
dintre axe standardizate, se va alege valoarea cea mai apropiată. 

Cunoscînd distanța dintre axe A, cu ajutorul nomogramei din 
fig. 7.5.8 se poate stabili randamentul angrenajului. Se trasează o 
verticală de pe scara turatiilor de la punctul corespunzător turației 
de intrare n, pînă la intersecția curbei distanţei dintre axe obținute, 
unde se duce o orizontală fpînă!la curba corespunzătoare a raportului 
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Fig. 7.5.7, Nomogramă pentru stabilirea distanţei dintre axe A în funcție de puterea 
de intrare P şi de turatia de intrare. 


de transmitere ¿. De la intersecția acestor două linii se coboară o 
perpendiculară pe scara randamentelor, cetindu-se randamentul v, 
al angrenajului. Cu ajutorul valorii lui gi relației P, = Ha, se calcu- 
lează puterea de ieşire. ` 

Pentru stabilirea mărimii modulului şi a coeficientului modulului 
se folosește tabelul 7.5.5. În coloana distanței dintre axe corespun- 
zătoare valorii găsite pentru A, se caută raportul de transmitere 2, 
în una din qoloanele corespunzătoare numărului de dinți z al mel- 
cului. În rubrica orizontală se vor găsi valorile căutate pentru m și q. 

Obfinind astfel mărimile A, m, q, zı se pot calcula mărimile geo- 
metrice ale angrenajului. 


7.5.7. Exemplul de calcul 1 


1. Să se determine elementele unui angrenaj cu melc cilindric de performanţă în 
“următoarele condiții de funcționare: = 10 CP, i = 30:1, turaţia de intrare 
m = 1 500 rot/min. 


1 
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Fig. 7.5.8. Nomogramă pentru stabilirea randamentului 
angrenajniui cunoscând distanţa dintre axe. 


Pentru rezolvarea problemei ne vom folosi de nonmogramele din fig. 7.5.7 şi 7.5.8, 
precum şi de tabelul 7.5.5. Urmărind traseul cu linie întreruptă din nomograma fig. 7.5.7 
rezultă: A == 160 mm, iar din nomograma fig. 7.5.8 se obţine y = 0,78. Prin urmate 
puterea de ieşire va îi P, = nP = 0,78 x 10 = 7,8 CP. 4 


Din tabelul 7.5.5, la rubrica A = 160 mm găsim pentru raportul de transmitere 
Les 30: I următoarele date: 


2 = 2, za = 60, m =: 4,5 mm si q= Il 
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Distanţa dintre axe a danturii necorijate (conform formulei 7.5.16) va fi: 
» 
mo. 4,5 
A= y Më +9= a (30 x 2 + 11) = 159,75 mm, 


Coeficientul de deplasare a profilului E (7.5.17): 


A — Aa  160—159,75 _ 0,25 
¿= A. = 2 = e 0,056, 
m 4,5 4,5 


Diametrul cilindrului de divizare al melcului (7.5.6): 
da = mq = 4,5 X 11 = 49,5 mm, 
Diametrul cilinărului exterior al melcului (7.5.8): 
d, = mie + 2) = 4,5 (11 + 2) = 58,50 mm. 


Această cotă va trebui prevăzută cu o toleraufá; se recomandă executarea dia- 
wetrului cilindrului exterior în clasa a 4-a de precizie. Prin urmare cota care se trece 
pe desen va fi: 


de = 58,5 0,08, 
înălțimea dintelui melcului (7.5.10) : 
h = m{2 + wo) = 2,25 m = 2,25 x 4,5 = 10,125 mm, 
Diametrul cilindrului iuterior al melcului : 
d; = da — 2h = 58,5 — 2 x 10,125 = 38,25 mm. 
Lungimea melcului (7.5.13); deoarece 3, = 2 lungimea melcului va fi: 
t L = (11 + 0,06z)m = (11 + 0,06 x 60)4,5 = 65,7 mm. 
Se va proiecta melcul cu partea activă de L = 66 mm. 


Urmează verificarea presiunii de contact: 


145000 + [8KP, 1405000 8 X L2 x 78. 
a, = — — AA nmo A 
? Do ‘dg 4,5 x 60 49,5 x 50 


Deoarece în tab, 7.5.4 se dă a p = 400 kgf/cm? gi op < Sap dantura corespunde. 


Grosimea spirei dintelui pe cilindrul de divizare se stabileşte cu ajutorul tabelului 
8 din STAS 6461—61. Fiind vorba de un angrenaj de performanță vom alege jocul 
mărit JA, pentru a asigura o mai ușoară circulaţie a uleiului pe dinţi în angrenare, Sub- 
fierea minimă a spirei melcului, în vederea asigurării jocului dintre flancuri, se indică 
în tabelul 8 STAS 6461—61. Pentru cazul de față subțierea minimă a spirei melcului 
As min = 115 ym = 0,115 mm. Se va face calculul cu A, = 0,12 mm. Prin urmate, 
grosimea spirei fpe cilindrul de divizare va fi (7.5.15): 


= 295,35 kg ferm, 


g = Dem — Ag = 0,5 x 3,1416 x 4,5 — 0,12 = 6,948 mm. 
Cota grosimii spirei melcului va trebui prevăzută de asemenea cu toleranţă. Tole- 


ranța grosimii spirei se ia din tabelul 6 al standardului pentru tolerautele aifrenajelor 
melcate STAS 6461—61 în funcție de bătaia radială a spirei melcului. Această inărime 
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este indicată în tabelul 1 al aceluiași standard, în funcţie de clasa de precizie. Clase 
de precizie a danturii melcului se stabileşte pe baza vitezei periferice a dflindrulni de 
divizare şi cu ajutorul nomogramei din fig. 7.5.5. Din această nomogramá rezultă că 
angrenajul melcat în cauză va trebui executat în clasa a 7-a de precizie, în care tole- 
ranfa bătăii radiale a spirei melcului, pentru diametrul exterior d, = 58,5 mm, este 
dată în tabelul 1 din STAS 6461—61 egală cu Tarm = 20 H, Revenind cu această mărime 
la tabelul 6 din acest standard se obține toleranța grosimii spirei T, pentru jocul J4 
și Tom = 20 y, egală cu T, == 105 y. Asa dar pentru grosimea dintelui se va trece în 
desen cota: 


6,948 — 0,105 
Diametrul de divizare a roții melcate (7.5.6): | 
Da = mz = 4,5 x 60 = 270 mm. 
Diametrul exterior al danturii roții melcate (7.5.18): 


D, = miza + 2 L 25) = 4,5(60 + 2 + 2 x 0,056) = 279,5 mm. 


Diametrul interior al danturii roții melcate : 

D; = De — 2h = 279,5 — 2 x 10,125 = 259,25 mm. 
Diametrul cercului de rostogolire al danturii roții (7.5.19): 

D, = 24 — da = 2 x 160 — 49,5 = 270,5 mm. 


Celelalte dimensiuni se determină pe baza, fig. 7.5.6. 


7.5.8, Exemplul de calcul 2 


Să se dimensioneze elementele unui angrenaj melcat de transmitere a puterii pentro 
următoarele condiţii de funcționare: P = 10 CP, turatia de intrare 2, = 400 rot/min, 
turatia dorită de ieşire #, = 25 rot/min, 

Condiţiile de funcționare neincadrindu-se în cele pentru anprenajele melcate de 
performanță (630 < n, < 1 500 rot/min), va trebui efectuat calculul de dimensionare. 
Raportul de transmitere : 


Acest raport de transmitere se încadrează în seria dată în STAS 6012—59, 
Numărul de dinţi al melcului 2, = 3, 
Numărul de dinți al roții melcate 2, = $2, = 16 x 3 = 48, 

Modulul (7.5.1): 


3 /57 500 KP, s 57500 x 1282 
m = 10 -——-— = 10 =9 mm. 
240 107 48 x 0,204 x 8 x 400 x 25 


S-au înlocuit următoarele valori : i 


y = 0,82 deci P, = 10 x 0,82 = 8,2 CP 
e 
Ze din tab. 7.5,2 prin interpelare: ty = 0,204 ; 
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q = 8 se poate stabili prin apreciere; dacă aprecierea nu a fost buuă, se ya repeta 
calculul, deoarece valoarea lui q va trebui sá se încadreze în condiţiile stabilite în tab, 
7.5.3, 


A ay = 400 kgf/em? (tabelul 7.5.4) 
K = K,Ka = 1 x 1,2 = 1,2. 


K, = 1, deoarece angrenajul lucrează întotdeauna la puterea maximă, 
Distanța între axe (7.5.16): 


Ap = 0,5 m (iz + q) =0,5 x 9 (16 x 3 + 8) = 252 mm. 


Distanţa dintre axe standardizată A, cea mai apropiată este A = 250 mm, Deoarece 
A> A se va aplica o corijare negativă cu coeficientul de deplasare a danturii roții 
welcate. 


Cu aceste date se vor calcula elementele augrenajului în felul arătat în exemplul 1. 
Se va avea îusă în vedere seninul minus al coeficientului de deplasare a profilului, 

Angrenajele melcate, care trebuie să funcționeze în condiţii deosebite şi anume 
la viteze periferice pe cilindrul de divizare v > 6 m/s, vor fi proiectate studiind şi 
analizind condiţiile de angrenare, cu respectarea unor reguli deosebite de calcul. Un 
astfel de studiu depăşeşte însă cadrul acestei lucrări şi vor trebui consultate manuale 
de specialitate, care aprofundează aceste probleme. 


7.5.9. Proiectarea reductoarelor 
cu angrenaje melcate cilindrice 


La proiectarea reductoarelor cu angrenaje melcate cilindrice va 
trebui avut în vedere, în primul rînd sensul rotației de ieşire, care 
depinde de sensul de rotaţie a melcului si de poziția acestuia în raport 
cu roata melcată. Sensul rotației de ieșire în funcție de amplasarea 
melcului se poate studia pe baza exemplelor date în fig. 7.5.9. 


După cum rezultă din această figură, melcul reductoarelor mel- 
cate poate fi amplasat sub roata melcată sau deasupra acesteia. 
Amplasarea melcului sub roata melcată se adoptă atunci cînd viteza 
periferică pe cilindrul de divizare al melcului este v= 5 m/s. Ampla- 
sarea melcului deasupra roții melcate se preferă la angrenajele cu 
viteza periferică pe cilindrul de divizare v > 5 m/s. 

În unele cazuri destul de rare, angrenajul melcat se amplasează 
orizontal (fig. 7.5.10). Această soluţie constructivă nu este de reco- 
mandat deoarece produce greutăți în execuţia carcasei, la etanșarea 
acesteia, la asamblarea reductorului şi la ungerea acestuia. 


Construcţia melcului cilindric este exemplificată în fig. 7.5.1 
care conține și elementele danturii coroanei roții melcate. 


D 
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În fig. 7.5.6 sînt prezen- 
tate două variante construc- 
tive ale coroanei roții mel- 
cate. 

Varianta I (v. fig. 7.5.6, a) 
reprezintă coroana asamblată 
cu corpul roții prin ajustaj cu 
Fig. 7.5.10. Schema angrenajului melcat am- stringere. În varianta a II-a 

plasat orizontal. (v. fig. 7.5.6, b) îmbinarea cu 

corpul roții se face cu ajuto- 

rul unor şuruburi. În amândouă variantele se va da o atenție deo- 
sebitá centrárii coroanei dințate pe corpul roții. 

În fig. 7.5.11 este reprezentată construcția unui“reductor cu angre- 
naj melcat, cu o singură treaptă, cu melcul dispus sub roata melcatá. 
Melcul este susținut de un rulment radial-axial cn bile pe două rînduri 
drept rulment conducător sí de un rulment radial cu bile pe un singur 
rînd. Roata melcată are doi rulmenţi cu role conice (rulmentij con- 
dncátori) şi un. rulment cu role cilindrice (rulment condus). 

Ungerea se face din baia de ulei. Melcul este amplasat deasupra 
băii defulei. Pentru a asigura ungerea angrenajului melcat şi a rul- 
menfilor, pe fiecare parte a arborelui melcului sînt’ calate șaibe stro- 
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Fig. 7.5.1]. Reductor en angrenaj melcat cu melcul amplasat dedesubtul 


roții melcate. 
i 
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Tig. 7.5.12. Reductor cn angrenaj melcat cu melcul amplasat deasupra roții melcate. 


pitoare care, datorită forței centrifuge, 
în timpul funcționării împroaşcă uleiul 
pe dantura roții melcate şi asupra 
rulmentilor. 

În fig. 7.5.12 se arată soluţia 
coustructivă cu melcul amplasat dea- 
supra roții melcate. În acest caz, 
ungerea se face prin scufundarea 
roții melcate în baia de ulei aflată 
în fundul carcasei sau cu jet de ulei. 
În cazul ungerii cu jet de ulei este 
nevoie de o instalaţie de pompare, 
pentru a menține uleiul în continuă 
circulație. Ungerea cu jet de ulei refu- 
lat direct în zona de angrenare se 
recomandă pentru “angrenajele mel- 
cate cu viteza cilindrului de divi- 
zare Y > 5 m/s, Pentru ungere se 
pot folosi uleiurile standardizate in- 
dicate pentru ungerea angrenajelor 
cilindrice (cap. 7.6.3). 

Un exemplu de ungere cu jet de 
ulei este prezentat în fig. 7.6.15. 


7.5.10. Calculul și proiectarea 
angrenajelor 
cu melc globoidal 


Pentru calculul elementelor geo- 
metrice ale danturii angrenajelor 
globoidale nu dispunem încă de un 
procedeu de calcule general acceptat. 
În cele ce urmează se va reda metoda 
de calcul folosită în literatura de spe- 
cialitate sovietică [18]. Elementele 
geometrice necesare proiectării se pot 
studia în fig. 7.5.13. 

Elementele de bază şi anume di- 
stanța dintre axe A, diametrul cer- 
cului interior al melcului Dim, dia- 
metrul cercului de bază dp, numărul 
de dinți al roții z,, înălțimea capului 
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hm şi a piciorului A, a spirei mel- 
cului, precum si jocul la fund 
sînt indicate în tab. 7.5.6. 

Cu ajutorul acestor elemente 
de bază se pot calcula celelalte 
mărimi geometrice indicate în 
figura 7.5.13, 

Diametrul cercului de calcul 
al melcului : 


dem = Diw + 2hm. (7.5.23) 


Diametrul exterior al mel- 
cului în secțiunea minimă: 


Dem = d pm + KIM (7.5.24) 


a 


SST Y D 


Razele de curbură în planul 
axial al suprafețelor vîrturilor 
spirelor Rem Şi Rim: 


Rem = A — 0,5 Dem 


(7.5.25) 
Rin = A — 0,5 Dim. 
Numărul de dinţi ai roții 2, 
SE cuprinsi de melc, este dat în 
Fig. 7.5.13. Elementele geometrice ale an- funcție de uumárul de dinți al 


grenajelor globoidale. roții z, după cum urmează: 
Ze 33--37 41— 47 53 --59 67—75 
zi 4 5 G LW 


Unghiul de infágurare: 


2y = 28 (7 + 0,5). (7.5.26) 


Lungimea de lucru a părții danturate: 
L = do, sin y. (7.5.27) 


Valoarea lui dpr este dată de formula (7.5.31). . 
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Diametrul de fund maxim al melcului globoidal este 


Di = DAS dE (7.5.28) 
Diametrul de cap maxim al melcului globoidal este 
Den max = 24 arzi V4R:, eg L, (7. 5. 28 a) 


În ceea ce priveşte roata melcatá globoidală, numărul de dinți 
al acesteia z, este indicat în tab. 7.5.6. 


Înălțimea capului AL şi a piciorului A al dinţilor roții melcate 
se calculează cu relaţiile : 


h, = hi — è (7.5.29) 
h =h +0. (7.5.30) 


unde c = 0,25 m (STAS 821—63) este jocul la fund. 
Diametrul cercului de divizare central al roții : 


dpr = 24 — dpn: Y (7.5.31) 


Diametrele cercului virfurilor D,, şi a fnudurilor Dj, ale danturii 
roții în planul median: 


Do = dp + 2h; (7.5.32) 
Di = dgr 0, (7.5.33) 


" Puterea de intrare P, pe care o poate transmite un angrenaj glo- 
boidal este dată de formula: 


H K,K,K 
Pon = Sai Mm, = — [CP], (7.5.34) 
in care H este un parametru al puterii în funcție de A şi 7#, ; valorile 
lui se stabilesc cu ajutorul diagramei din fig. 7.5.14; 

t — raportul de transmitere ; 

Ky — un coeficient a cărui mărime depinde de materialul melcu- 
lui (pentru bronzul tip B292T STAS 197—583, Ku =1, pentru bronzul 
Bz Al 10 T STAS 198—49, Ky = 0,8) ; 

K, — coeficientul de precizie (pentru angrenajele din clasele de 
precizie 3,4 si 5, K, = 1, pentru cele din clasele de precizie 6 şi 7, 
K, = 0,9, iar pentru cele din clasele 8 şi 9, K, = 0,38); 

Kp — coe icientul regimului de funcționare, (pentru funcționare 
continuă la sarcina constantă Kp = L în aceleaşi condiţii însă la 


32 — Indrumátoru! tebnicianului proiectant 497 


2000 CG 


pe] 


00 


w DQ 
S SSS 
NT 


Ki 


G 

o 

AR 
A 


S 
NN 
N 
| 


Parametrul puteri H (CP), 


Ee 16 

SS P a 

S S === 

I E 

“= eme 

Ke: 

Si Tesch 

Di a 

DS | 

"e yw RA FF ER SN 
© "mp Am 250.300 400 300 600 800 (000 15800 2000 300 


Turofia melcului Nm, rot/min ` 


Fig. 7.5.14. Diagramă pentru determinarea coeficientului raportului de 
transmitere J. 


sarcini cu șocuri Kp = 0,75; pentru o funcționare de 8— 10 h cu șocuri 
Kp = 0,85; în cazul funcționării periodice pe timp scurt cu între- 
ruperi de 1—2 h K; = 1,2—1,4); 

J — coeficientul raportului de transınitere care se poate deter- 
mina din diagrama din fig. 7.5.14; pentru i> 25:1 valoarea lui 
IER | 

Verificarea termică a 'danturii angrenajului globoidal se face 
analog cu cea a dauturii angrenajului cu melc cilindric. 


7.5.11. Proiectarea reductoarelor 
cu angrenaje cu melc globoida! 


La proiectarea reductoarelor cu angrenaje globoidale se vor[avea 
în vedere principiile constructive și regulile de proiectare arătate 
la pct. 7.5.4 şi 7.5.5 pentru proiectarea reductoarelor cu angrenaje 
melcate cilindrice. În cazul reductoarelor cu melc globoidal se preferă 
însă amplasarea melcului sub roata melcată. Condiţiile de ungere 
sînt similare celor pentru reductoarele cu melc cilindric. 


Forțele pentru sarcinile pe reazimele angrenajului cu melc se pot 
calcula cu ajutorul schemelor de calcul date în anexa ur. 7.5.1. 

Ca exemplu de desene de execuţie pentru diferite roți dințate 
se dau anexele 7.5.2; 7.5.3 şi 7.5.4 arátind felul cum trebuie indicate 
pe desene datele tehnologice, de control şi elementele de cotare. 
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7.6. Reductoare si variatoare de turații 


7.6.1. Proiectarea reductoarelor cu roți dințate 


Reductoarele de turafii cu angrenaje se folosesc atunci când se 
cere transmiterea mișcării de rotație fără alunecări, la un număr 
de turafii mai scăzut și a unui cuplu mai mare decît cel al motorului 
de acţionare. Reducerea turafiei se face cu ajutorul angrenajelor. 

Schemele constructive de principiu ale reductoarelor cu roți din- 
fate sînt date în STAS 6055—59, în care se precizează distanța dintre 
axe A şi înălțimea reductoarelor H. După cum rezultă din acest 
standard, pentru distanța dintre axe se admit următoarele mărimi: 


A = 100, 112, 125, 140, 160, 180, 200, 225, 250, 280, 315, 355, 400, 450, 500 
560, 630, 710, 800, 900. 


Înălțimea reductoarelor H, de la bază si pînă la centrul lagărelor, 
va trebui să se încadreze în aceleași valori. 

Raporturile de transmitere pentru reductoarele cu roți dințate 
sînt indicate în STAS 6012—59. După cum se observă, raporturile 
de transmitere standardizate au următoarele mărimi: 

1; 1,12; 1,25; 1,40; 1,60; 1,80; 2; 2,24; 2,50; 2,80; 3,15; 3,55; 4; 4,503 
pr 5,60; 6,30; 7,10; 8; 9; 10; etc. cu valori crescinde de 10 ori, 


i = 
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Reductoarele de turafii, pot D construite cu o singură treaptă, 
cu două sau cu trei trepte, în funcție de raportul de transmitere ce 
trebuie realizat. 

Reductoarele cu o singură treaptă se construiesc cu raporturi 
de transmitere pînă la maximum t == 8: 1. Peste acest raport de 
transmitere gabaritul reductorului devine exagerat de mare, în com- 
parafie cu gabaritul unui reductor cu două trepte. 

Cele mai răspîndite scheme constructive pentru reductoarele cu 
angrenaje se arată în fig. 7.6.1. 

În fig. 7.6.1,4 este reprezentată schema unuijreductor cu o sin- 
gură treaptă compusă dintr-un angrenaj cilindric. LiterafR arată 
turațiaYde intrareYiar L turafia de ieşire. WM 


y y DH 
Fig. 7.6.1. Scheme constructive pentru reductoarele cu 
angrenaje ` 
a — teductor cu o singură treaptă; b — reductor cu două trepte în 
serie; c — reductor cu două trepte în paralel; d — reductor cu două 
trepte, cu treapta de turație rapidă ramificată ; e -- reductor de turații 
in trei trepte; f — reductor cu o singură treaptă cu augrenaj conic; 
g — reductor în două trepte, una din cle cu angrenaj conie iar cealaltă 
cu angrenaj cilingric. 
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Schema din fig. 7.6.1, reprezintă de asemenea un reductor de 
turații cu o singură treaptă, însă în acest caz el se compune dintr-o 
treaptă cu angrenaj conic, 


În fig. 76.1,b se arată schema unui reductor în două trepte. 
Raportul de transmitere al acestor reductoare corespunde cu pro- 
dusul raporturilor de transmitere ale celor două trepte. Aceste reduc- 
toare se construiesc pentru turații cu raportul de transmitere 
6,3 < î. < 40, i 

Reductoarele cu două trepte se pot construi cu treptele în serie 
(fig. 7.6.1,5 si fig. 7.6.3) sau cu treptele în paralel (fig. 7.6.1,c şi fig. 
7.6.4). La reductoarele cu treptele în serie, poziția roților dințate 
pe arbore este asimetrică din care cauză solicitarea arborilor este 
mai puțin favorabilă decît la reductoarele cu treptele în paralel. 
Uneori, la reductoarele cu treptele în paralel, constituie un avantaj 
faptul că turafia de intrare şi cea de ieşire sînt situate pe aceeași 
axă geometrică, 

O altă variantă a reductorului cu două trepte se arată în fig. 7.6.1,d 
numit „reductor cu treapta de turație ramificată”, La aceste reduc- 
toare, sarcinile pe arbori sînt uniform repartizate, deci solicitarea 
arborilor este mult mai favorabilă decît la celelalte tipuri de reduc- 
toare. i 

În fig. 7.6.1,h se indică schema unui reductor în două trepte, una 
dintre ele fiind un angrenaj conic, iar cealaltă un angrenaj cilindric, 
Ca şi reductorul cu o treaptă 'cu angrenaj conic (fig. 7.6.1, g) acest 


Fig. 7.6.2, Reductor cu o singură treaptă, pentru tran- 
smitere de puteri mici, 
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reductor se foloseşte în cazul în care arborele turafici de ieşire este 
orientat la 90% față de arborele turatiei de intrare. 

Pentru realizarea unor rapoarte de transmitere 7 > 40 şi pentru 
transmiterea unor puteri peste 100 CP se folosesc reductoarele de 
turații în trei trepte, construite corespunzător schemelor din fig. 
7.6.1, e şi 7.6.1, f. Fotografia din fig. 7.6.7 arată un astfel de reductor, 
avînd raportul de transmitere 75: 1, turafiile 1500/20 rot/min. 


peace cap 
Aa 
EA | 
¿e 


Fig. 7.6.3, Reductor cu două trepte în serie, cu dinţi înclinați, 
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Ín figurile care urmeazá se aratá aranjamentul constructiv al 
unor reductoare de turafii. Amplasarea arborilor cu roțile dințate 
şi cu rulmenţii în carcasă pentru un reductor cu o singură treaptă, 
cu transmiterea unor puteri mici la turafia de intrare între 1 500 şi 
3 000 rot/min este redată în fig. 7.6.2. 


Construcţia. reductoarelor cu două trepte în serie se poate vedea 
inffig. 7.6.3. Este vorba aci de un reductor greu, pentru transmiterea 
unei puteri de 300 CP la turafia de intrare de 1 500 rot/min. Angre- 
najele reductorului au dinții înclinați. În fig. 7.6.4 este reprezentată 
construcția unui reductor cu două trepte în paralel. Angrenajele acestui 
reductor au de asemenea dinții înclinați: turafia de intrare este de 
2 000 rot/min. Avind în vedere turafia relativ ridicată a pinionului, 
forța axialá rezultată de pe urma înclinaţiei dinților nu este susținută 
de un rulment de presiune, ci de un rulment radial cu bile pe un 
singur rând, acesta comportindu-se mai bine pentru preluarea forțe- 
lor axiale la turafii ridicate, decât rulmentii axiali. 

Fotografia din fig. 7.6.5 reprezintă un reductor de turaţii în trei 
trepte, una dintre ele fiind un angrenaj conic, iar celelalte angrenaje 
cilindrice. Acest reductor corespunde pentru transmiterea unei puteri 
de 30 CP la turatia 1440/40 rot/min. Construcţia acestui reductor 
este redată în fig. 7.6.6. 

În fig. 7.6.7 se arată construcția unui reductor de turafii cu angre- 
naje cilindrice în trei trepte. 


Fig. 7.6.4. Reductor cu două trepte în Fig. 7.6.5, Reductor de turaţii în trei 


paralel, cu dinţi înclinați. trepte, una din ele find angrenaj 
conic, iar cealaltă cu angrenaj 
cilindric, 
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Fig. 7.6.6. Schema constructivă a angrenajului din 
tig. 7.6.5, 


Pie 7.6.7, Reductor de turatii cu angrenaje cilindrice 
în trei trepte, 


Arborii reductoarelor de turații se prevăd în general cu lagăre 
cu rulmenţi şi anume: 


— cu bile pe un singur rînd, 
— cu role conice, sau 
— cu butoiaşe pe două rînduri. 


Carcasele reductoarelor de turafii se”execută din fontă cenușie 


de calitate Fc 15 sau Fc 20 STAS bon GI Grosimea pereților car- 
casei se determină cu relaţia : 


3 = (0,025 ... 0,030) 4 -- (2... 8) mm. 
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Grosimea peretelui turnat nu va fi însă mai mică de 8 mm. În 
relația de mai sus A reprezintă distanța dintre axe a angrenajelor, 
în mm. l 

Grosimea peretelui capacului va fi 3, = 0,88, dar minimum 8 mm. 


Lățimea flangei carcasei gi a capacului se obține cu relaţia: 
1 = (2,2 — 2,5) d, 


d fiind diametrul buloanelor pentru îmbinarea carcasei cu capacul. 
Grosimea flanșei carcasei se alege d = 1,58, iar cea a capacului 
b, = 1,58. Construcţia unei carcase pentru un reductor se poate 
vedea în fig. 7.6.3. 


7.6.2. Variatoare mecanice de turaţii 


Variatoarele de turaţii servesc la transmiterea unor cupluri, per- 
mifind modificarea continuă a turafici între anumite limite. În mod 
obişnuit, variatoarele de turafii se construiesc pentru transmiterea 
unor puteri pînă la 25 kW. 

După modul de acţionare, variatoarele de turafii se pot împărți 
în variatoare hidraulice şi variatoare mecanice. Proiectarea variatoa- 
relor hidraulice făcînd parte din domeniul mecanismelor hidraulice, 
nu se va trata în acest capitol. La variatoarele mecanice transmi- 
terea turafiei, respectiv a cuplului, se face priu fricfiune, modificind 
continuu raportul de transmitere. Raportul maxim de transmitere 
realizabil, în condiţii economice, este de 7: 1. Pentru unele meca- 
nisme de comandă, cu care nu se transmit decît puteri neînsemnate 
se pot folosi așa numitele variatoare cinematice care permit reali- 
zarea unui raport de transmitere: tmar = 25: 1. 


Intervalul în care se poate varia turafia, respectiv raportul de 
transmitere al variatorului, se numește domeniu de reglare. La varia- 
toarele cu contactul direct al suprafețelor de frecare, domeniul de 
reglare este R = 3 +4. Cu variatoarele la care transmiterea de la 
discul conducător la discul condus se face cu ajutorul unor elemente 
iutermediare, se poate obține un domeniu de reglare mai mare și 
anume R=6 8, 

Schemele constructive ale variatoarelor mecanice se arată în 
fig. 7.6.8. După cum rezultă din aceste scheme, variatoarele mecanice 
se împart în două grupe: variatoare cu contact direct și variatoare 
cu contact indirect al discurilor. După cum se poate observa, posibili- 
tátile constructive sînt foarte mari, ceea ce explică caracterul variat 
al acestor mecanisme. 
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Felin S e WEIS 
variatorulăi cuscontaci direct cu contact indirect 


Eromtale 


Conice 


Sferica 


Rig. 7.6.8. Schemele constructive ale variatoarelor mecanice : 
1 — discul conducător; 2 — discul condus; 3 — elemeutul, intermediare 


Pentru a putea transmite turafia sau cuplul, trebuie să existe 
o forță de apăsare între discuri. Apăsarea poate fi constantă sau 
variabilă, modificarea apăsării producîndu-se automat, corespunzător 
creșterii sau micșorării cuplului care se transmite. Apăsarea constantă 
se realizează printr-un arc sau prin greutatea proprie, printr-un dis- 
pozitiv hidraulic, prin forță centrifugá, etc, Apăsarea constantă 
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asupra discurilor are inconvenientul cá transmiterea la turafii mici 
se produce cu alunecări mari, deci cu randament scăzut, iar la trans- 
miterea unor cupluri mari discurile se pot gripa. La modificarea auto- 
mată a apăsării, în funcție de sarcină, aceste inconveniente sînt 
înlăturate, 


La variația automată a apăsării va trebui îndeplinită următoarea 
condiţie : 


În această egalitate F reprezintă forța periferică pe discul con- 
ducător, Q forţa de apăsare, y coeficientul de frecare a e 
respectiv al elementului intermediar, C coeficient de siguranță. 9 

NEE cele mai ráspindite sînt construite după schemele 
€, £, b şi i arătate în fig. 7.6.8. Ideea constructivă a unui variator 
după schema % se arată în fig. 7.6.9. Acest tip de variator se folo- 
sește pentru acționarea mașinilor unelte cu puteri mici, de exemplu 
maşini de găurit. La construcția arătată în fig. 7.6.9, apăsarea dintre 
discuri este constantă fiind produsă de greutatea propriea motorului. 
Cu ajutorul şurubului de reglare se poate varia distanța x respectiv 
unghiul y producîndu-se contactul dintre discul conducător și discul 


ZID 


LAT, 


NY 
qu 


, Y 
ăi; 
S je 


E 


Molor 
y CTeleciric 


Fig. 7.6.9. Variator sferic „cu con- Pig. 7.8.10. Variator cu conuri deplasabile si 
tact direct. lanţ. 
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condus la diferite diametre, obținîndu-se variația raportului de 
transmitere. 


În fig. 7.6.10 se arată construcția unui variator mecanic cores- 
punzátor schemei g. Organul principal al acestor variatoare este 
elementul intermediar, care poate fi un lanț cu zale de formă spe- 
cială, în care caz discurile sînt prevăzute pe mantaua conică cu dinţi, 


sau poate fi o curea trapezoidală, pentru care partea conică a discuri- 
lor este netedă. 


Pentru a putea modifica poziţia lanţului sau a curelei între cele 
două Gerecht de discuri conice, acestea sînt deplasabile în sens axial. 
Deplasarea discurilor se produce cu ajutorul unui sistem de două 
pîrghii articulate P, miscate de şurubul de reglare S. 


Acest tip de variator se fabrică în diferite mărimi între 1,5—25 CP 
cu domeniul de reglare R = 2 -6, 


Un variator de construcție simplă, proiectat în baza schemei f, 
se arată în fig. 7.6.11. Acţionarea se face de la fusul a, prin urmare 
conul A este elementul conducător. 

Conul e este condus, e fiind fusul de ieşire, Elementul intermediar 
d este un inel, poziția căruia se reglează în lungul conurilor, cu un 
mecanism cu şurub. Elementul intermediar, datorită poziţiei sale 
pe diferite diametre ale conului conducător şi cel condus, produce 
variația raportului de transmitere și prin aceasta variația turaţiei. 
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Fig. 7.6,11. 'Vatiator conic cu reglare simetrică a tnrafiel. 
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Fig. 7.6.12. Variator en discuri conice gi bile, 


Foarte mult utilizate sînt și variatoarele proiectate după schema ¿, 
Construcția unui astfel de variator se arată în fig. 7.6.12. Discurile 
de transmisie sînt conice, iar elementul intermediar — un grup de 
trei bile condus într-o colivie: Apăsarea asupra conurilor este variabilă 
şi se exercită de către arcuri în formă de talere. Funcționarea arcului 
taler se poate urmări în fig. 7.6.13. La mersul în gol rolele cilindrice 
se află înspre fundul conului de ghidare. Dacă discul conducător este 
încărcat, deci cînd se transmite un: cuplu, forța periferică rotindu-1 
produce o deplasare a rolei pe panta canalului, mărind astfel efectul 
arcurilor taler. La discul condus se produce fenomenul invers. Acesta 
rămîne în urmă față de discul conducător, datorită rezistenței pe 
care i-o opune, producînd astfel urcarea rolei pe pantă în sens invers. 
Astfel, arcurile acestui disc măresc prin acțiunea lor apăsarea pro- 
dusă de discul condus. Cu cît cuplul de transmis este mai mare cu 
atît mai mare va fi şi forța tangenfialá şi efectul arcurilor taler, dato- 


ritá urcării pe pantă a rolelor. 
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Fig. 7.6.13. Variator cu diseuri conice si arcuri în formă de talere (detaliu la 
De, 7.6.12); 
a — schiţa variatortului; 1 7 — dise conic; 2 — venzum; 3 — rolă; 4 — arcuri talere; 
b — schimbarea raportului de transmitere. 


Variația raportului de transmitere se realizează prin înclinarea 
bilelor cn unghiul z, mărimea diametrelor cercurilor de contact 
d, şi da variind cu unghiul de inclinare. 


La calculul şi proiectarea variatoarelor de turafii se recomandă 
consultarea lucrărilor indicate în bibliografie la punctele [3], [4] şi [5]. 


7.6.3. Ungerea angrenajelor reductoarelor 
de turafii 


Ungerea angrenajelor în reductoarele de turafii care se rotes 
cu o vitezá perifericá pe cercul de rulare v< 12 m/s se face prin bar- 
botaj. Nivelul uleiului în carcasă se va stabili astfel, încît dinții roții 
să se scufunde în' baia de ulei ja maximum de trei ori înălțimea din- 
ţilor. Nivelul minim” defulei va trebui să corespundă unei adîncimi de 
scufundare pînă la înălțimea dinților: după cum se poate observa 
în fig. 7.6.3. În cazul reductoarelor de turafii cu mai multe trepte, 
se recomandă montarea unui inel de stropire, sau a unei roți dințate 


N 
ESOS OSOS 


Fig. 7.6.14. Sistem de ungere cu ajutorul unei 
roți dințate auxiliare, sentundatá în baia de 
ulei; 


anxiliare scufundate în baia de ulei gi care transportă uleiul la dan- 
tura acelui angrenaj care nu ajunge pînă la” baia de ulei (fig. 7.6.14). 

În cazul unor viteze periferice peste 12 m/s ungerea angrenajelor 
se face prin presiune. Uleiul este refulat la locul angrenării unde se 
împroașcă pe, dantură în felul arătat în fig. 7.6.15. 
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gispoziliv de răcire 
Fig. 7.6.15. Sistem de ungere în jet de ulei. 


33 — îndrumătorul tehnicianulul proiectant 


În aceste cazuri se recomandă şi răcirea uleiului şi o bună filtrare, 
înainte ca uleiul să ajungă din nou în pompă. 

La vitezele periferice peste 30 m /s pentru evitarea şocurilor hidrau- 
lice, uleiul trebuie pulverizat în zona de ungere, Pulverizarea se face 
cu ajutorul unor ajutaje, care asigură o repartizare uniformă a ule- 
iului pulverizat în lungul dinţilor. Ajutajele se vor monta în zoua 
de ungere la o anumită distanţă de la dinţii care trebuie onst pentru 
ca sá se poată forma o ceață cît mai fină de ulei. 

Cîndisarcinile sînt mari, iar viteza periferică pe cercul de rosto- 
golire v < 5 m/s, există pericolul strivirii peliculei de ulei între dinții 
în angrenare. În acest caz, sînt de preferat uleiurile industriale grele 
cu viscozitate mare. 

Pentru ungerea angrenajelor reductoarelor de turaţii, se recomandă 
următoarele tipuri de uleiuri: À 

— viteze periferice v < 5 m/s, ulei vîscos 312 STAS 1197—56, 
sau ulei foarte viscos 316 STAS 1198—56; 

— viteze periferice 5 < v < 20 m/s ulei 309 STAS 1196--56; 

— viteze periferice v > 20 m/s ulei 302 STAS 1194—50. 


Standarde de stat în vigoare 


STAS 734—6l Reprezentarea roților dințate și angrenaje. 

STAS 821—63 Angrenaje cilindrice, Cinematica, de referinţă, 

STAS 822—61 Angrenaje. Gama modulilor, 

STAS 915--60 Angrenaje, Noţiuni generale de geometrie şi cinematică. Terminologie. 
STAS 5013--64 Roţi dințate cilindrice. Indicarea elementelor danturii. 


STAS  6012--59 Angrenaje cu roți dințate cilindrice pentru construcţia generală de 
maşini. Rapoarte de transmitere. 


STAS 6055—59 Angrenaje cu roţi dințate cilindrice pentru construcţia generală de 
mașini. Reductoare de turație. Distanţa între axe și înălțimea axci. 


STAS 6273—60 Angrenaje cu roți dințate cilindrice. Tolerante. 

STAS 6461—61 Angrenaje melcate. Tolerante. 

STAS 6522—62 Angrenaje cilindrice. Geometrie şi cinematicá, Terminologie. 

STAS 6649—61 Desene tehnice, Angrenaje melcate cilindrice. Indicarca elementelor 
Gunturii pe desen şi marcarea roților, 

STAS 6844—63 Augrenaje conice cu dinți drepți şi inclinafi. Roata plană de referinţă. 

STAS 6845—63 Angrenaje melcate-cilindrice. Melcul de referință. 

STAS 6848—63 Reductoare de turație de uz general. Simbolizarea reductoarelor, 

STAS 6849—63 Condiţii generale. 


STAS R6850—63 Reductoare de turație de uz general. Reductoare cilindrice cu 1 treaptă 
seric 1 H--001. 
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STAS E 7026 —-64 Reductoare melcate cilindrice seria IMI —001, 1M2.-.-001, 1M3---001. 
8TAS E 7086 --64 Reductoare de turație cilindrice și conice-cilindrice de uz general. 
Alegerea reductoarelor. 


STAS 7295—65 Reductoare de turaţic de uz general. Reductoare cilindrice en 2 trepte 
seria 2H1—001. 

STAS 7296—65 Reductoare de turație de uz general. Reductoare cilindrice cu 3 trepte 
2H1.-001, 


BIBLIOGRAFIE 


1. Bácov, K. N., Ifcovici, G. M., Kiselev, V. A. şi Cernevshi, S. A. Cursovoe proectiro- 
vante detalei maşin. Moscova, Maşghiz, 1960. 

2. Horovitz, B. Reductoare si variatoure de turație. Bucureşti, Editura tehnică, 1963. 

3. Pronin, B. A. KUnoremenie i irleţionie peredaci i variatori, Moscova, Masgltiz, 1960, 


4. Simonis, F. W. Stufenlos verstellbare mechanisehe Getriebe. Berlin-Găttingen, I. 
Springer, 1960. 


5. Prospeetele privind aplicarea rulmengilor la reductoare de turaflí ale uzinelor: FAG 
Kungellagerfabriken, Georg Lischert & Co, Schweinturt şi SKF Kugellagerfabriken 
G.m.b.H., Schweinfurt. 


7.7. Actionarea prin cabluri 


D 


7.7.1. Clasificarea și domeniul de utilizare 
a cablurilor din oțel 


În baza definiției date în STAS 1710—60 se înțelege prin cabluri 
ansamblul de sirme sau toroane grupate prin înfăşurare în jurul unei 
inimi în unul sau în mai multe straturi concentrice. Fac excepție 
cablurile plate care sînt alcătuite din cabluri alăturate în plan. Inima 
cablului este mănunchiul de fire vegetale, minerale, plastice sau 
metalice în jurul cărora se înfăşoară sîrmele sau toroanele. 

Măsurarea diametrului cablurilor rotunde se face conform STAS 
1352—60. 

În construcția de maşini cablurile se folosesc, în general, la magi- 
nile de ridicat şi unele mașini de transportat. Cablurile se clasifică 
după următoarele criterii: 


— modul de construcție și 
— domeniul de utilizare. 
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Dupá modul de constructie cablurile din ofel se clasificá dupá 
schema următoare: 


— deschise STAS 1513—60 
== simple —————— | semituchise 


— închise 


— construcţie normală 
— rotunde— STAS 1353—60 


— construcție combinată 
— duble —| STAS 1689—60 


— construcție concentrică 
cabluri ` — compnse STAS 2690—60 


din oțel — construcţie flezibilă 


STAS 1553—60 
— triple, STAS 2693—60 
— plate, STAS 1559—60 


Dupá domeniul de utilizare se pot distinge urmátoarele feluri 
de cabluri: 


— cabluri de tracţiune; 

— cabluri purtătoare; 

— cabluri de ancorare (de legare) ; 
— cabluri pentru scopuri speciale. 


În STAS 1710—60 în tabelul 1 se dau indicaţii despre folosirea 
cablurilor standardizate în diferite ramuri ale industriei construc- 
toare de maşini, 


7.7.2. Calculul transmisiilor 
cu cablu din oţel 


Datorită complexității constructive a cablurilor din oțel, în timpul 
exploatării apar o serie de fenomene multiple. S-a observat că feno- 
menul de oboseală are o influență hotáritoare asupra durabilitáfii 
cablurilor din oţel. Fiecare cablu poate suporta în cursul exploatării 
un anumit număr determinat de îndoituri. Acesta dacă este depăşit, 
cablul începe să se distrugă. 

Durata de funcționare a cablurilor, pentru acelaşi număr de 
îndoituri, depinde de raportul dintre diametrul minim admisibil al 
roții Darin si diametrul cablului d: 

Din 


d 
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Numárul indoiturilor depinde de 
construcția utilajului la care se fo- 
loseşte cablul. În fig. 7.7.1 se arată 
două exemple pentru determinarea 
numărului de îndoituri. 

În tabelul 7.7.1 se dau valorile 
raportului Dan (d în funcție de nu- 
mărul indoiturilor. 

Suprafața utilă A a secțiunii cab- 
lului se poate calcula cu relaţia: 


R d E 
P D min 1,5 Vi 


în care R este rezistența la rupere a 

materialului  sîrmelor cablului, ` mm. 

kgf /cm?. 

ọ — coeficientul de siguranță al 

cablului care are următoarele 
valori: e = 3,5 pentru me- 

canisme cu regim de funcționare 
uşoară ; o = 4 regim de ex- 

ploatare mijlocie; e = 4,5 regim 


greu de exploatare; os Tig. 771, Schema tu determi- 
= 10 pentru mecanisme de ridicat narea indoiturilor cablului; 
sau transportat persoane. 
2% — numărul total de sîrme în cablu; 
S — forța de tracțiune din ramura cablului, în kgf; ' 
E' — = 3/8 E = 3/8 x 2100000 =800 000 kgf/cm? modulul de 


elasticitate afectat de un coeficient de corecție egal cu 3/8. 

Avînd valoarea suprafeței utile 4 a cablului se poate alege din 

standardele indicate în schematde clasificare“sau din cataloagele uzine- 
lor producătoare de cabluri, cablul cu dimensiunea corespunzătoare. 


Tabelul 7.7.1 


în funeţie de numărul îndolturilor cablului 


Din 


Valorile raportului 


Numărul 3 
îndoiturilor 1 A | 


Dain)? | 16 | 20 23 25| 26,5 |28 50 131132 | 3338 1361 96 57 37,5 | 38 
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7.7.3. Date pentru proiectare 


Cele mai importante organe ale transmisiilor cu cablu sînt cele 
de conducere si de înfășurare a cablului, Organele de conducere sînt 
roțile pentru cabluri. Forma si dimensiunile acestora sînt cuprinse 
în STAS 3208—52. Respectarea formei standardizate a profilului 
este de importanță deosebită pentru durabilitatea cablului. 

La desfășurarea de pe roată a cablului se produce uneori o deviere 
unghiulară de la rectilinitate. Unghiul maxim admisibil al abaterit 
se poate determina cu formula : 


2tg B 
tg Daer E 
n 
Vie 
0,74 


În fig. 7.7.2 se dau indicaţii asupra elementelor de calcule. 

La fel de importantă din același motiv, este și respectarea formei 
canalelor de înfăşurare a cablului pe tamburi (tobe). Forma acestor 
canale este de asemenea standardizată. Fixarea cablului pe tambur 
se arată în fig. 7.7.3. 

Diferite mecanisme, macarale şi ascensoare cu acţionare inter- 
mitentă sînt cuprinse în STAS 2844—55, 


Standarde de sint. în vigoare 


STAS 1352—60 Cabluri din oțel. Condiţii tehnice, 
STAS 1353- 80 Cabluri din oţel. Cabluri compuse duble, construcţie normală. Forme 
si dimensiuni. 


` R SS SO 
DAS 
A E 


Fig. 7.7.2. Abaterea cablului la des- Fig. 7.7.3, Fixarea cablului pe 
[ásurare. tambur: 
7 — tambarul; 2 — cablul; 3 — pană 
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STAS 
STAS 


STAS 
STAS 


STAS 
STAS 


STAS 
STAS 


1513 — 60 
1553—60 


1559—60 
1689—65 


1710—60 
2690—60 


2693 — 60 
3208—52 


Cabluri de oțel. Cabluri construcție simplă. Forme si dimensiuni. 
Cabluri din oțel. Cabluri compuse, duble, construcție flexibilă cu 7 
inimi vegetale. 

Cabluri din oțel. Cabluri plate. Forme gi dimensiuni, 

Cabluri din oțel. Cabluri compuse, duble, construcţie combinată. 
Forme şi dimensiuni. 

Cabluri din oțel. Noţiuni și clasificare, 

Cabluri din oțel. Cabluri compuse, duble, construcţie concentrică. 
Forme și dimensiuni. 

Cabluri din oțel. Cabluri compuse, construcție triplă. Forme si dimen- 
siuni. 

Mașini și utilaj de ridicat. Profilul șanțului rolelor pentru cabluri. 


BIBLIOGRAFIE 
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7.8. Date comparative de performanţă 


a mecanismelor de transmisie 


În fig. 7.8.1 se reproduc tabele sinoptice cu date comparative 
de performanță realizate cu diferite mecanisme de transmisie, care- 
dau o orientare asupra posibilităților de aplicare a acestora. 


Proiectarea recipientelor cilindrice 
pentru presiune sau pentru vid 


CAPITOLUL 8 


8.1. Generalităţi 


În industria modernă recipientul cilindric este des intílnit. El 
este compus dintr-o manta şi din funduri, la care se adaugă unele 
elemente, de exemplu racorduri*), flanșe de legătură, dispozitive de 
amestecare, guri de golire, armături, indicatoare de nivel, etc., după 
cum necesită procesul tehnologic care trebuie realizat în instalația 
din care face parte recipientul. 

Mantaua poate fi compusă din virole asamblate între ele prin sudură 
sau prin flange. Unele recipiente sînt prevăzute cu mantale sau dispozi- 
tive de încălzire sau răcire la exterior ; altele au serpentine interioare sau 
alte instalaţii pentru încălzire sau răcire la interior, 

Recipientele cilindrice pot fi stabile, pentru depozitarea gazelor 
sau a lichidelor, cit şi mobile, montate pe şasiuri metalice cu roți, 
reprezentînd vagoanele-cisterne de cale ferată sau cisternele auto; 
tot recipiente cilindrice sînt şi acelea cu care se face transportarea 
gazelor lichefiate de la producător la. consumator. 

Diversitatea constructivă a recipientelor cilindrice nu împiedică 
rezolvarea problemelor dimensionale și de rezistență corespunzătoare, 
privind elementele de bază: mantale, funduri, flanşe, suporturi etc. 
Pe de altă parte, datorită cantităţii mari de recipiente pe care industria 
modernă o reclamă anual, s-a inițiat normalizarea şi standardizarea 
lor ca tipuri și dimensiuni, 

Se construiesc recipiente cilindrice atît din metale, cât şi din mate- 
riale plastice, din materiale ceramice, diu materiale grafitice etc. 
Metalul rămîne totuși elementul de bază în construcția recipientelor, 


*) gtuturl 
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celelalte materiale menționate ducînd la construcții speciale, specifice 
unor cazuri cu caracter limitat. 

Capitolul de față se va ocupa de recipientele cilindrice metalice, 
şi anume de recipientele functionind sub presiune sau sub vid. 


8.2. Terminologie, clasificare, tipizare 
Ca recipiente stabile, sub presiune, sînt considerate : 


— recipientele așezate pe fundaţii sau pe suporturi fixe şi făcînd parte din inste- 
laţii cu caracter stabil; 
— recipientele fixate pe platforme deplasabile sau pe sisteme mobile proprii. 


Sub denumirea de recipiente sub presiune se înțeleg vasele meta- 
lice care pot conţine, în condiţii sigure de rezistență şi de etanseitate, 
un fluid sau un amestec de fluide, a căror presiune este mai mare 
ca presiunea atmosferică. 

Din punctul de vedere al construcției, recipientele sînt cu unul 
sau mai multe compartimente (denumite și camere), presiunea fie- 
cărui compartiment urmînd a fi luată în considerare la proiectare. 


Din punctul de vedere al grosimii pereților, recipientele cilindrice 
metalice se împart astfel: 


o, ? 2... diametrul exterior 
— recipiente cu pereți subțiri cind —————————-= 
diametrul interior 


A ` SA diametrul exterior 
` — recipiente cu pereţi groși Gud" LB, 
diametrul interior 


Recipientele stabile care lucrează la presiune se împart în două 
categorii, după presiunea lor de lucru: categoria celor a căror pre- 
siune de lucru nu trece de 0,7 kgf/cm? inclusiv sí categoria celor a 
căror presiune de lucru trece de 0,7 kgf /crn?, 

Cea de a doua categorie este supusă controlului metrologiei 
I.S.C.L.R. din cadrul D.G.M.S.I., în conformitate cu prevederile 
instrucțiunilor tehnice C4—66, editate de E.S.1.P. (Editura de Stat 
pentru Imprimate şi Publicaţii) în 1966. Nu intră sub controlul metro- 
logici următoarele cazuri: — recipientele stabile de cel mult 25 1 
capacitate, folosite în cadrul cercetărilor științifice și experimentale ` 

Recipientele stabile de cel mult 25 1 capacitate şi cel mult 25 
kgf/cm? presiune nominală, dacă produsul celor două elemente denu- 
mite nu trece de 200 etc. conform instrucțiunilor C4—66. 


Recipientele transportabile care lucreazá la presiune, precum si 
recipientele stabile sub presiune, servind la depozitarea anumitor gaze, 
sînt supuse instrucțiunilor tehnice metrologice, astfel: 

— C15—58 (pentru conductele de abur și apă fierbinte, sub presiune) ; 

— CL2—60 (pentru recipientele folosite la depozitarea clorului lichid) ; 

— C14—66 (pentru recipientele stabile necesare amoniacului sub presiune) ; 

— C25—60 (pentru recipientele stabile, sub presiune, din industria oxigenului); 

— C26—60 (idem pentru depozitarea propanului, butanului şi gazului petrolier 

lichefiat STAS 66—63); 'etc. ; 

Recipientele care lucrează sub vid nu sînt supuse, deocamdată, 
controlului metrologiei. . 

Prin presiune nomiuală D, trebuie înţeles; 

— pentru abur sau pentru apa fierbinte, presiunea maximă a fluidelor respective 


admisă în recipient ; 

— pentru gazele comprimate, presiunea, de încărcare pe care o au gazele compri- 
mate în recipientele respective, la temperatura de -- 20°C; 

— pentru gazele lichefiate, presiunea născută în recipientele în cauză, în cazul 
încărcării normale a recipientelor, la temperatura de + 40°C, 


Presiunea aceasta caracterizează fiecare compartiment (cameră) 
care intră în alcătuirea recipientului. Ea se măsoară cu manometrul, 
la partea cea mai de sus a compartimentului. 

Presiunea nominală P, este presiunea care se folosește cel mai des 
în calculul de rezistență al recipientelor. 

În cazul în care, în afara presiunii P,, mai există şi o coloană 

de lichid, elementele afectate de presiunea însumată, denumită pre- 
siune de calcul P,, trebuie dimensionate în consecință, dacă presiunea 
coloanei de lichid este cel puţin egală cu 0,5 kgf/cm?, De aceea, în 
cele ce urmează, în formulele de calcul se va întrebuința P, în loc 
de P,. 
Recipientele de presiune trebuie supuse, după construire (si în 
vederea dării în exploatare), ca şi după reparaţiile capitale etc., unei 
probe de presiune hidraulică P,* în condiţiile prevăzute de instruc- 
țiunile tehnice D.G.M.S.I.—I.S.C.L.R. Pentru recipientele stabile 
presiunea de probă pentru încercarea la rece trebuie să corespundă 
cu prevederile tabelului 8.1. Presiunea hidraulică, cu apă, la rece, 
se face observînd ca temperatura apei să nu treacă de 60°C. 

"Temperatura la care vor lucra, în exploatare, recipientele are 
importanță și în ceea ce privește valoarea presiunii P, de încercare 
(hidraulică) -la rece a recipientelor, De exemplu, pentru recipientele 
care urmează 'să lucreze la temperaturi ale pereţilor de cel puțin 


*) Cînd nu este posibilă proba de presiune hidraulică, C4-66 prevede, încercare 
de presiune la rece cu aer (sau cu un gaz neutru), la o suprapresiune peste cea no- 
minală, egală cu jumătatea suprapresiunii din cazul probei hidraulice. În cazul vi- 
dului, se recomandă ca presiunea aerului să fie de (1,5—2) kgf/em?, în cadrul probel, 


523 


400°C, P, va fi egală cu 2P,* la încercarea la rece care trebuie făcută 
la întreprinderea constructoare si cu 1,5 P, — respectiv 1,3 P, — 
pentru temperaturi de lucru al recipientului mai scázute. 

Durata presiunii de încercare este de 10 min., după care se reduce 
presiunea la cea nominalá, pe durata de timp necesitatá de revizia 
recipientului, de către organele de control. 

Există cazuri particulare față de tabelul 8,1, în ceca ce privește 
valoarea presiunii P,, „precizate de diferitele instrucțiuni ale 
pi pl aa A în raport cu natura fluidelor din recipiente. 

Stiel : 

— pentru clorul lichid, C12—60 prevede 22 kgf/cm?; 

— pentru depozitarea amoniacului lichid, ca şi pentru recipien- 
tele instalaţiilor frigorifice cu amoniac, C14—60 prevede minimum 
25 kgf/cm? etc. 

În cazul acetilenei în amestec de cel puţin 25% cu gaze necom- 
bustibile, presiunea de probă se calculează cu expresia 8.1: 


a o 
P, = (7 EE =l] x 2%. [kgf /cm?] (8.1) 
T Ca je 
în care: y este procentul de acetilenă din amestec, în volume; 

T — temperatura absolută a amestecului de gaze, în grade 
Kelvin ; 

Saro ȘI Ga — sînt rezistenfele admisibile la 20°C, respectiv 
la temperatura de calcul, ale metalului din care este 
construit recipientul. 

Tabelul 8.7 
Presluni pentru probele hidraulice alc recipientelor 


Presiunea minimă de încercare hidraulică Ja rece, 


i ` kgf jem? 
Felul recipientului petne de 7 
în întreprinderea la controlul oficial 
constructoare periodic 
<< 50 1,5 P, şi cel puțin 2 | 1,5 P, gi cel puţin 2 
Toate recipientele, fe 
în afară de cele SE 
turnate > 50 1,3 Py și cel puţin 75 | 1,3 P, şi cel puţin 75 
Recipiente turnate | Indiferent de 
presinne 2 Pa gi cel puţin 4 1,5 Py gi cel puțin 3 


* Corect este ca Py, la care se referă C4— 66, să fie Po, încît în acest sens trebuie 
privit şi 2, din tabelul 8,1. 
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Formula de calcul este prescrisá de norma internă NI 1828—64 
a Ministerului Industriei Petrolului şi Chimiei (M.I.P.C.), presiunea 
de calcul luîndu-se egală cu P,/1,5. 

Pereţii groşi sînt consecința presiunilor înalte de lucru. În industria 
modernă s-a ajuns la 1 500 kgf/cm? sau mai mult, la circa 20 m înăl- 
fime, cu pînă la 1500 mm diametru exterior si 350 mm grosime a 
peretului, greutatea unui astfel de recipient atingînd 200 t. 

În lucrarea de față nu au fost tratate recipientele cu pereţi groși, 
ca cele de mai sus, fiind considerate cazuri speciale. 

Pentru a se evita diversitatea formelor constructive si dimensiu- 
nilor deci a întocmirii unui număr foarte mare de proiecte de exe- 
cufie diferite, de uzină, în țara noastră s-a căutat ca să se ajungă 
la o normalizare-tipizare, cu următoarele consecințe : 

— ieftinirea proiectării prin refolosiri de documentatii de proiectare existente; 

— ieftinirea uzinării, datorită împuţinării numărului de tipuri şi însnulțirii numá- 

rului de bucăţi corespunzătoare aceluiași tip; 

— creșterea calității produselor obţinute; 

— ieftinirea montării lor în instalaţiile din care fac parte cete. 

Capacitátile nominale ale recipientelor cilindrice sudate sînt sta- 
bilite prin STAS 4635—61 (tabelul 8.2). 

Prin capacitate nominală se înţelege volumul calculat şi rotunjit 
al părţii cilindrice interioare a recipientului. 

Rezervoarele cilindrice, verticale, care servesc la depozitarea 
țițeiului şi produselor petroliere lichide au capacități şi dimensiuni 
conform STAS 2404—56, pentru cele nituite şi STAS 6579—62 
pentru cele sudate. Echipamentele de serviciu necesare sînt date 
în STAS 6579—62; 

Tamburii rotativi şi coloariele nu au capacități nominale obliga- 


torii, conform STAS 4635—61. 
Tabelul 8.2 
Capaeităţi nominale ale reciplentelor 


Capacități nominale, ? 


10 | — | 16 =- 25 , - | 40 | — | 63 — 


100 | (25| 160} (200) 250| (315) 400| (500)| 630| (800) 


1 000 1 250| 1600| 2000| 2500] 3150| 4000| 5000| 6300| 8000 


10 000 | 12 500 | 16 000 | 20 000 | 25 000 | 31 500 | 40 000 | 50 000 | 63 000 | 80 000 


100 000 — — -- = = = Ea Ss 
Capacitátile din paranteze trebuie evitate. 


an 
Lä 
in 


Abaterile admise, datoritá dimensiunilor rezultate prin uzinare, 
sînt cuprinse între — 5% şi + 10%. 

Recipientele pentru industria chimică sînt clasificate şi tipizate 
conform STAS 6464—61. Un extras din acest STAS este redat în 
tabelul 8.3, cu lămuririle ce urmează. 

Recipientele cu funduri și capace fixe, nedemontabile, trebuie să 
fie prevăzute cu guri de vizitare sau cu guri de control. 

Recipientele din tabelul 8,3 se execută pentru vid, presiune hidro- 
statică sau suprapresiuni, Pot avea si numai mantaua dublă sau nu- 
mai fundul dublu. 

Aceste recipiente se pot confectiona din oțel carbon, oţel aliat, 
fontă, aluminiu, cupru, respectiv diu alte materiale metalice, iar 
asamblarea lor se poate face prin sudare, nituire, turnare, lipire. 

Ca aşezare în instalaţiile din care fac parte, recipientele pot avea 
axa verticală, respectiv orizontală. Sprijinirea recipientelor, la locul 
în care se instalează, poate fi făcută după cazuri, fie direct pe fund, 
fie pe suporturi de fund (STAS 5520—57), pe suporturi laterale 
(STAS 5455—56), pe suporturi-5ea în cazul axei orizontale, sau prin 
îngropare în sol. 

Diametrele nominale D. pentru recipientele metalice sînt regle- 
mentate prin STAS 7159—65. Diametrele pînă la Y 600 mm se referă 
la exterior, iar peste Y 600 mm la interior. Se indică mai jos un extras 
din STAS 7159—65 (valorile sînt în 1milimetri). 


~- 159, 219, 273, 325, 377, 426, 480, 530, 600, 700, 800, 900, 1000, 1100, 1200 
(1300), 1400, (1500), 1600, (1700), 1800, (1900), 2000, 2200, 2400, 2600, 2800, 
3000, 3200, 3400, 3600, 3800, 4000. 

Dimensiunile în paranteză corespund mantalelor exterioare ale 
recipientelor cu pereți dubii, pentru încălzire-răcire. 

STAS-ul 7159—65 nu se aplică recipientelor executate din țevi 
sudate elicoidal si nu este obligatoriu pentru aparatura de laborator, 
nici pentru cea experimentală, 

STAS-ul 7159—65 reglementează gi treptele de presiune valabile, 
în kgf/cm?, astfel; 

1 10 100 


a (12,5) 125 
Es 16 160: 
2 20 200 
(2,5) 25 250 
3 32 325 
4 40 400 
e 50 500 
6 64 630 
= Es 700 
8) 80 800 


Valorile din paranteză nu sînt recomandate pentru produsele de serie. 
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Tabelul 8.4 


Stubilirea eutegoriei recipientului 


Categoria PÄ Temperatura maximă a 
recipientului kgt/cn! peretelui? °C 
1 de la 51 la 850 piná la 750 
II pînă la 550 
III de la 51 la 850 pînă la 475 
IV de la 17 pînă la 50 piná la 350 
v pînă la. 16 pînă la 200 $ 


Observații: 1. După C4—66, corect ar fi P, în loc de Pp, însă neglijarea coloanei de 
lichid dînd cel puțin 0,5 kgf Jem? nu falsifică palpabil, calculul de rezistență. 


2. După norma M.I.P.C., 1828—64, mmită „temperatură de calcul”. 


În conformitate cu Instrucţiunile 1.S.C.I.R.—C4—66, categoria 
recipientului se stabilește în funcţie de presinne și. temperatură con- 
orm tabelului 8.4. 

Recipientele pentru fluide care produc creșterea presiunii sau 
temperaturii, în urma reacțiunilor chimice din cadrul procesului 
tehnologic, trebuie considerate a fi cel puțin de categoria III. 

Se recomandă ca recipientele de categoria Y, a căror grosime de 
pereți impune tratament termic, sá se construiască din ofelurile reco- 
„mandate pentru recipientele de categoria IV. 
|. Recipientele din categoria V pot fi — principial — construite 
(dacă nu se pun probleme de coroziune) din OR34 A, OL 38 A si 
OT, 42 A, STAS 500—63. 

Recipientele din categoria 1V trebuie să fie construite (dacă nu 
se pun probleme speciale de coroziune) numai din oțel calmat, şi 
anume: OL 34 Bk, OL 38 Bk şi OI, 42 Bk, STAS 500—63, 

Recipientele din categoria 111 trebuie să fie construite (dacă nu 
se pun probleme speciale de coroziune) din oteluri-carhon de calitate : 
OLC 10, OLC 15, OLC 20 şi OLC 25 (acesta din urmă, normal), 
STAS 880—66 ; sau din oțel-carbon OLK, şi OLK., STAS 2883—62. 

Recipientele din categoriile II gi I trebuie să fie construite numai 
din oțeluri speciale. 


Tot ín conformitate cu C4—66, ofelul turnat, fonta, cuprul, pot 
fi folosite — cînd e cazul — în construcția recipientelor sub presiune, 
dacă temperatura pereţilor acestora nu trece de 250°C; de asemenea, 


se poate folosi aluminiul, dacă temperatura pereților nu trece de 
150°C. 


8.3. Determinarea grosimii mantalelor cilindrice 


Determinarea grosimii peretelui se face pentru trei cazuri: 


— presiune interioară; (adică presiune mai mare de 0,7 kgf/cm?); 

— presiune atmosferică (în care denumire se includ presiunile pînă la 0,7 kgf /cm?, 
inclusiv) ; 

— presiune exterioară. 


8.3.1. Calculul grosimii mantalelor cilindrice 
supuse la presiune interioară 


Grosimea mantalelor cilindrice ale recipientelor cu pereți subțiri 
se determină cu formula 8.2: 


P¿Da 


s= —Lt— Cu Ca (8.2) 
Zeg, 9-P, 
unde 
(+= 
în care s este grosimea mantalei, în em; 
oe, — rezistența admisibilá a metalului folosit, la tem- 
. peratura de calcul, în kgf/em2; 

ọ — coeficientul de calitate al cordonului longitudinal 
de sudură (se ştie că solicitarea în secțiunea trans- 
versală este de două ori mai mică decât aceea din 
formulă, din secțiunea longitudinală) ; 

C =C, -Ca —oadaos necesar grosimii calculate; 

Cı — adaos tehnologic datorit toleranfelor la grosimea 
tablelor, procedeului de uzinare adoptat etc. ; 

C, — adaosul necesar pentru coroziune ; 

D, — diametrul nominal, în cm; A 

P, — presiunea de calcul, în kgf Jeme, 

S, are — În cazul intinderii* — următoarele valori, față de ou 


(Cet este limita de curgere a materialului la temperatura de calcul): 


*) În cazul compresiunii, pentru cele trei Seege de metale considerate in acest 
paragraf, coeficienții de siguranță au valorile: 2,6, 2,6, 5, iar în cazul incovoierii; 
1,25 pentru oțeluri laminate, 1,67 pentru cupru si uluininiu, 1,67 pentru oțeluri tur- 
nate și 6,7 pentru fonte turnate. 
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6, = 0,55 cu, pentru materiale metalice plastice neturnate și cu 
cel puţin 15% alungire (deci un coeficient de siguranță de 1: 0,55 = 
= 1,8, față de limita de curgere); 

o, = 0,4 00, în cazul celor turnate (coeficient de siguranță 2); 

a, == 0,10 gue, în cazul celor casante, cum e fonta (deci un coefi- 
cient de siguranță 10 în raport cu o, acesta însemnînd rezistența 
la rupere) ; 

Pentru valorile lui C, se recomandă; 


— 0,1 cm pentru grosimi de mantale de la O la 2 cm și confecționare mecanizată 
la rece; s 

-- 0,2 em pentru grosimi de mantale 0 l@de la 2 cm gi confectionare mecanizată 
ta cald; d 

— 0 em pentru grosimi mai mari de 2 em, în cazul coufectionárii mecanice la rece; 

— 0,1 cm pentru grosimi de mantale mai mari de 2 em, în cazul contectionárij 
da cald; 

— 0,8 cm, pentru mantale turnate din F,; 

— 1,2 cm, pentru mantale turnate din oțel. 


Pentru efectuarea presiunii de probă, instrucțiunile C4—66 ale 
1.S.C.I.R. precizează : în cazurile cînd încercarea de presiune la rece, 
cu apă, nu poate fi efectuată (din cauza greutății mari a acesteia, a 
dificultăților de evacuare, a prezenței unor cáptuseli în interiorul 
recipientului care nu permit contactul cu apa), această probă se va 
face cu aer sau alt gaz neutru, la o suprapresiune — peste cea nomi- 
nalá — egală cu jumătate din valoarea suprapresiunii în cazul 
încercării cu apă ` adică P, trebuie multiplicat cu un coeficient k, = 4/2, 
unde % este coeficientul precizat în tabelul 8.1*) şi folosit în, relațiile 
de mai sus. 

Pentru recipientele metalice funcfionínd cu vid la interior 
se recomandă ca proba pneumaticá să fie făcută la o presiune 
P, = 1,5 kgf/cm?. 


Presiunea de probă se poate calcula astfel; 
P, = KP, sw. în cazul recipientelor metalice functionind cu 


presiune interioară ; 


o 
P, = KP, po în cazul recipientelor metalice funcționînd cu 
presiune exterioară ; 


P, == 2, în cazul recipientelor metalice funcționînd cu 
vid la interior; 


toate mărimile sînt date în kgf/cm?, 


* Dat prin valorile lui citrice care înmulțesc pe Pa. 
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Din pnnctul de vedere al formulei de calcul 8.1, pentru s, adică 
pentru grosimea recipientelor, literatura tehnică sovietică foloseşte, 
la numitor, 2,3 (în loc de 2) drept coeficient pentru o, fapt care con- 
duce la grosimi mai mici de mantale; de asemenea, tehnica sovietică 
uzează de rezistențe admisibile mai mari, precum și de coeficienți 
de calitate, pentru sudură, mai mari. 

Coeficientul de calitate a sudurii, p, are următoarele valori: 


ọ = 0,7, pentru îmbinările longitudinale sudate cap la cap, cu 
execuția numai dintr-o parte (adică fără completare la 
rădăcină) ; se ia ọ = 0,8 dacă sînt executate automat, 
sub strat de flux: 


p= 0,8, pentru cusăturile transversale executate ca mai sus; 


p = 0,8, pentru toate felurile de cusături cap la cap, executate 
numai dintr-o parte, dar prevăzute la piciorul sudurii 
cu o plácutá (eclisă) sau cu un inel pe întreaga lungime 
a cusăturii (valoarea folosită in URSS: q = 0,9); 

pẹ = 0,85, pentru toate felurile de cusături cap la cap, executate 
manual și cu completare la rădăcină (valoarea folosită 
în U.R.S.S.: y = 0,9%); 

pẹ = 0,85, pentru îmbinările de colț în T, sudate pe ambele părți 
și la care este asigurată topirea completă a elementelor 
asamblate (în U.R.S.S.: e = 0,95); 


p= 0,7, pentru îmbinările de colț în L, cu muchiile neprelucrate 
în vederea fundării și la care nu este asigurată topi- 
rea completă a elementelor asamblate; idem pentru 
îmbinările suprapuse, cu cusături pe ambele fețe 
(in U.R.S.S.: q = 0,8); 

q =: 0,95 ,.. 1, cu aprobarea prealabilă a 1.S.C.I.R.-ului, pentru 
toate felurile de cusături cap la cap executate automat, 
sub strat de fondant si care au fost detensionate termic 
(în T.R.S.S.: p = 1). 


Pentru adaosul tehnologic C,, se recomandă (U.R.S.S.): 
Cı = 0,1 cm, la grosimea de calcul a tablei, s—c, dacă: 
s— Cs 2 cm; şi 
Cı = 0, dacă s — C > 2 cm. 
Adaosul de coroziune C, se alege în funcție de viteza de coroziune 
şi numărul de aui de serviciu cît se consideră necesar și economic 
să se afle recipientul respectiv în instalația din care face parte ; durata 


vieții recipientului se evaluează în raport cu grosimea tablei rezultate 
şi cu intervalul de ani (în general 10—12 ani) în care procesul tehno- 
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logic realizat nu riscă să intre în uzură morală. Pentru recipientele 
cu manta dublă trebuie avut în vedere faptul că mantaua interioară 
poate fi supusă coroziunii provenite din ambele părţi, adică din inte- 
rior si din exterior. 

în cazul recipientelor din ofel-carbon nevopsite, supuse coro- 
ziunil atmosferice, se recomandă ca, pentru Ca să se ia valori cuprinse 
între DI a 0,3 cm. y 

Se consideră că grosimile minime ale mantalelor cilindrice sudate 
supuse la. presiune interioară nu pot fi sub cele date în tabelul 8.5. 

După experiența U.R.S.S., recipientele cilindrice solicitate la 
interior de o presiune pînă la 0,7 kgf/cm? au mantalele provenind 


Tabelul 8.5 
Grosimi minime pentru muntalele recipientelor cilindrice 
Recipiente orizontale sau verti- 
cale (cu excepţia celor rezemate Recipiente verticale, rezemate pe fund plan şi 
pe fund plan și asamblate asamblate la fafa locului 
Da la fața locului) 
mn 
Oțel i ` 
BR vi? tip Enpru Simai Se Der liat Cupru Aluminiu 
600 4 3 4 4 3 3 3 4 
700 4 3 4 4 R 8 3 4 
800 4 4 4 4 3 3 4 4 
(900) d. | Ze a d 4. 4 BA E A 
1000 4 4 4 4 4 3 4 4 
(1100) 4 4 4 4 4 4 4 4 
1200 4 4 4 4 4 4 4 4 
(1300) 4. 4 4 5 4 4 4 4 
1400 4 4 4 5 4 4 4 4 
(1500) 4 4 4 5 4 4 4 4 
1600 4 4 4 5 4 4 4 4 
(1700) 4 4 5 5 4 4 4 4 
1800 4 4 5 5 4 4 4 4 
(1900) 4 4 5 6 4 4 4 5 
2000 4 4 5 6 4 4 4 5 
2200 4 4 5 6 4 + 4 $ 
2400 5 4 6 7 4 4 ' 5 5 
2600 5 4 6 7 4 4 5 5 
2800 5 4 6 8 4 4 5 5 
3000 6 5 7 9 5 4 5 6 
3200 6 5 7 9 5 4 5 6 
3400 6 5 8 10 5 4 5 7 
3600 7 6 8 | 11 5 5 6 7 
3800 7 6 9 11 5 5 6 8 
4000 7 6 9 12 5 5 6 8 


Observaţii. Diametrele în puranteză se recomandă a se evita. 
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din asamblári sudate (pe considerafiuni de rigiditate, posibilitáfi de 
execuție, rezistență la coroziune) cu grosimi minime de: 


4 mm pentru ofeluri-carbon şi pentru oțeluri slab aliate; 
3..,4 mm pentru oțeluri tip 18—8; 
2,5 ,..3 mm pentru cupru; 
1 mm. pentru virole de cupru asamblate prin lipitură tare 
sau moale. 


La aceste grosimi nu sînt necesare, în general, adaosuri de coro- 
ziune ` în cazuri de medii foarte agresive se recurge fie la metalele 
speciale rezistente la aceste medii, fie la protejarea ofclului-carbon 
prin materiale moi stabile, de exemplu încărcarea omogenă cu plumb, 
sau metalizarea cu aluminiu, zinc etc.; în ultimul timp se recurge 
din ce în ce mai'rar la cáptuseli de protecție din metale rezistente 
la coroziunea în cauză. 


În cazul recipientelor inzidite, grosimea mantalei se determină cu 
ajutorul formulei 8.3: 


Sinziait = (s Ke C, Ca) Z i + Gi d Cos (8.3) 


Sa — Gpretens. 


în care s este valoarea rezultată din calculul mantalei neînzidite. 


Opretens. = 300 kgf/cm? pentru recipiente cu D, < 300 cm şi 
P.< 3 kgf/em? si temperatura de regim maximă de 100°C, 

Pentru recipiente cu parametri considerați diferiți valoric de 
ceea ce s-a dat mai sus, solicitarea datorită pretensionării se va calcula, 
de la caz la caz, pe baza literaturii de specialitate (a se vedea lucrarea 
lui Matz-Berechnung der Ausmauerung stáhlerner Gefásse. Berlin, 
1953). 

Avînd în vedere că la discuția făcută asupra formulei 8.1 si în 
alte părți s-a vorbit despre temperatura de calcul, este cazul sá se 
precizeze această noțiune. Sub această denumire trebuie înțeleasă 
temperatura maximă” pe care o poate atinge elementul în cauză al 
recipientelor în exploatare normală. 


În cazul încălzirii de la interior spre exterior, ca şi în cazul încăl- 
zirii de la exterior spre interior, temperatura de calcul a peretelui 
metalic (manta) se vafputea considera! egală cu temperatura mediului 
încălzitor. l 

În cazul existenței unor medii intermediare între peretele metalic 
şi mediul încălzitor (zidărie, depuneri etc.) temperatura mediului 
metalic va rezulta printr-un calcul termo-tehnic obișnuit, condus 
după principiile schimbului de căldură. 
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8.3.2. Calculul] grosimii mantalelor cilindrice 
supuse presiunii atmosferice 


Acest caz este rezolvat la paragraful 8.3.1., deoarece reprezintă 
limita inferioară a presiunii interioare considerate. Grosimile de 
tablă obligatorii sînt cele precizate în tabelul 8.5, dacă nu intervin 
presiuni importante hidrostatice. În acest din urmă caz se recurge 
la determinarea presiunii de calcul, P,, finínd seamă de cele preci- 
zate la 8.3.1. 


8.3.3. Calculul grosimii mantalelor cilindrice 
supuse la presiune exterioará 


Grosimea mantalei cilindrice supuse presiunii exterioare se deter- 
mină pe baza unei expresii corespunzătoare domeniului în care se 
încadrează solicitarea mantalei. H 

Astfel, dacă : 

L 


e 0,65 E Fa 
Da "Gate, — P V3” 


se consideră domeniu de compresiune (mantale cilindrice scurte, 
burduşireat se produce în domeniul plastic), pentru L/D, luîndu-se 
valoarea cea mai mare (fig. 8.1); în aceste cazuri, grosimea mantalei 
se determină cu ajutorul expresiei 8.4: 


PD a , 
aa ep + Gt Cu (8.4) 


în care s, D. C, si C, sînt date în cm, iar Ej, P, si o, în kgf/cm?. 
Tinínd seama numai de formula care dá pe s, se obține: 


s— Ci — Ca 


Ps SA Se a 
Dp+ 466 —C, Cp) 


t 

D din această relatie se numește și presiune admistbild, care se la 
egală cu P, (lui P, corespunzîndu-i o, în formula cu P, o, este 
limita de curgere a metalului, în kgf/cm, 

Cu £ s-a notat: fie lungimea totală (fig. 8.1, a; fig. 8.1, b) a părții 
cilindrice, în cazul mantalei fără incle de întărire; fie cea mai mare 
din lungimile cotate (fig. 8.1, c), în cazul mantalei cilindrice pre- 
văzute cu inele de întărire (rigidizare) ; fie cea mai mare din lungi- 
mile rezultate într-o construcție ca în fig. 8.1, d, dacă nu sînt egale, 
respectiv valoarea lungimii uneia din părțile egale rezultate din apli- 
carea de inele de întărire, 


marica 


partea cih 
o fundului bombat 


ASAS N 


[pc tg i din d Donde LL LD DD de 


SEELEN EELER 
9 Gë $ 


EN 


Tig. 8,1. Mantale cilindrice : 
a şi b — fără incle de întărire; c şi d — cu inele de întărire. 


Dacă 


“a L 6 [En 
ep, suen Om e 
(2,3(0, — P,V3)] Da A 


se consideră domeniu de burdusire cu un număr variabil de unde (la 
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(mantale cilindrice cu lungimi intermediare, burdusirea se produce 
în domeniul elastic). În aceste cazuri, grosimea mantalei cilindrice 
se determină cu ajutorul expresiei 8.5: 


, P, EN Z 
s= A x 57) OS (8.5) 


în care s, D, L, C, şi Ca sînt date în cm, iar P, si E, în kgf/cm?, 
Se la: 4< E < 2,6. 


e 
Între două inele consecutive de întărire se lasă o distanță L astfel 
e DA pa audă 
ca L > 0,65 DE 7 ` momentul de inerție necesar pen- 
Däi, — PIN 
tru fiecare inel de întărire se obține cu ajutorul expresiei: 
PDL 
———— 
(ie 


în care este cuprins şi un coeficient de siguranță egal cu 1,5. 
Pentru cazul considerat, se recomandă adoptarea inelelor de 

întărire numai dacă grosimea calculată trece de 40 mm sau dacă 

inelele conduc la o reducere a greutăţii proprii a recipientului. 


L Dir 
> 0,75 Ve g 
Da P, 


se consideră domeniu de burdusire cu două unde (la mantale cilindrice 
foarte lungi, burdușşirea se produce în domeniul elastic); grosimea 


$ 


mantalei cilindrice se determină în aceste cazuri astfel: 


Dacă 


3 rn 


s= 1,06 D. "e + Gi + Ca (8.6) 


Expresiile recomandate pentru calculul grosimii mantalei cilin- 
drice, în cazul domeniilor de burduşire fie cu două unde, fie cu un 
număr variabil de unde, sînt valabile numai dacă abaterile acesteia 
de la forma circulară sînt mai mici decît cele rezultind din curbele 
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n 


Fig. 8.2. Abaterile maxime admise de la forma circulară 
a mantalelor supuse la presiune exterioară 


date în fig. 8.2, notate cu a. Abaterile se măsoară pe diametru, în 
oricare dintre poziţiile acestui diametru, iar abaterea admisibilă se 
citeşte pentru fiecare caz, pe curba cea mai apropiată de punctul de 
intersectare al abscisei L/D, cu ordonata D, ls, corespunzătoare, 

Mantalele cilindrice cu vid pe o faţă si presiune pe cealaltă față 
reprezintă un caz particular al celui tratat aici, 


8.4. Rigiditatea mantalelor recipientelor 
cilindrice pe reazemele respective, 


Se deosebesc două cazuri : 


>~ mantale cilindrice orizontale rezemate pe suporturi în formă de gea: 
— mantale cilindrice verticale, susținute de suporturi laterale. 


8.4.1 Mantale cilindrice orizontale rezemate 
pe suporturi în formă de sea (fig 8.3.) 


Grosimea insuficientă duce la deformarea mantalei cilindrice, în 
dreptul reazemelor. Această deformare, chiar dacă nu a intrat în 
zona deformárilor permanente, poate duce la solicitări mari în con- 
ductele de legătură și la stricarea etanseitáfii sau la smulgerea unora 
dintre legături ; de asemenea, se pot produce unele fenomene oscilante 
într-un întreg sistem de conducte şi utilaje, conducînd, urieori, la 
momente de suprapuneri de eforturi, periculoase. 
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Fig. 8.3, Recipient cilindric orizontal, rezemat pe suporturi-şea 
1 — placă de întărire; 2 — suport. 


Pentru a fi, totuşi, în limitele admisibile, se prevede: 


— limitarea numărului de suporturi la două; 

— unghiul « la centru (vezi fig. 8.3) să aibă fie valoarea «u = 120%, fie a = 150°; 

— în caz de nevoie, se vor prevedea inele de întărire (tigidizare) numai în zona, 
de influenţă a suporturilor. 


Pentru ca să rezulte aceleași eforturi axiale maxime de încovoiere 
pe suporturi şi între suporturi (fig. 8.3), trebuie ca: 


= 056/5622 lues +1 — [0,182 + 0,044), 
cînd g = 120°; 


sau 
4 ~ o2 Y aal Ei + 046 2 4 1 — (0, 074), 
cînd a = 150°. 


Dacă mantaua cilindrică orizontală a fost prevăzută cu inele de 
rigidizare în zona de SS a suporturilor 


f = 0,707 Vos(2 gt + 0,66 %4 lo, 333 + 05). 


Cu aceste relații de calcul se poate afla distanța A (fig. 8.3). 
Efortul inelar maxim în manta în dreptul suportului şi în cazul 


cînd mantaua nu este rigidizatá prin placă de întărire ca aceea din 
fig. 8.3 se calculează cu expresiile: 


D AV 


Bis — Cy — Ca) [bsp + 1,1 VDa[s CC] DG Ca)? 


Ginelar = — 
si cînd Z > 4D, 
D Ap, HD, 


Vicar == AAA == ZHAO 


5ís — Ci — Ca lbsup + 1,1 VDats — €, = San a] Lis — Ci — Cai 
cînd L < 4D, 
În cazul cînd mantaua este rigidizată prin placă de întărire 
dacă L > 4D, 
Dy A 
MA a a 


Ginelar = 


dar dacă L <4D 


nI 


v 4k V Dy 


Blau + s — G — GEN Fisy ds — €] — CaF 


Ginelar = 
„Se folosesc plăci de întărire numai dacă A /D,< 0,25, iar dimen- 
siunile plăcii sînt: 
So 328, Ba = bsp + 1,1 YD, (s — Ci — Ca), e = D,/20. 
Pentru k, si ka se iau valori din tabelul 8.6. 


Rezultatele încercărilor de calcul se definitivează numai dacă este 
satisfăcută relația : 


| Ke Ginelar Je <| — De |; 
Tabelul 8.6 
Valorile cocficienfilor A, si Ro 
1209 150° 
| la ha A 
0,016 0,0384 0,096 
'0,25....0,50 0,064 0,016 + 0,048 x 0,0384 0,096 -+-0,0288 x 
| 44 4A 
o (E 
Dy ) Dy 
> 0,50 ; 0,064 0,064 0,0384 0,0384 
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în caz contrar, rigidizarea mantalei —. în dreptul suportului — nu 
va mai fi făcută printr-o placă de întărire, ci printr-un inel (manson 
de întărire) continuu. 

Efortul inelar maxim în manta, deasupra suportului și în cazul 
când mantaua nu este vigidizată prin placă de întărire, se calculează 


cu expresia : 
A e a 
{s — Cu — Ca)bsup 


Ginelar = — 


Cînd mantaua este rigidizatá prin placă de întărire, acest efort 
se calculează cu expresia : 
ka V 
bpy(spa + s — Cy — Ca) 


Sinelar = 


Valorile lui k, sînt: 0,76 pentru a = 120° şi 0,87 pentru 2 = 150°. 
De asemenea, se verifică dacă este satisfăcută expresia 
|— Ginelar |< | — 0,9 Sai. 

În cazul cînd nu este satisfăcută se face rigidizarea mantalei 
printr-un inel (manşon) continuu. 

Efortul inelar maxim în manta, în zona de imfluentá a suportului, 
se calculează cu expresia 
Ra AE 


Cinelar = —- 
inelar F wW 


Fig. 8.4. Situaţii de rigidizare de mantale cilindrice. 
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în care: k, = 0,056 şi k; = 0,0264 pentru a = 120°; 
— ha = 0,021 și kg = 0,0158 pentru « = 150°. 
W — modulul de rezistență a secţiunii; corespunde sec- 
țiunii întărite, manta-inel, care se prezintă ca într-una 
din cele patru situaţii schitate în fig. 8.4. 


Lățimea / a porțiunii cilindrice consolidate, se determină cu expre- 
sia : 


l= 0,55 YD, (s — Ĝi — Cy). 
Se face şi verificarea rezultatului obținut, în sensul că: 
| — Ginelar! | — 0,9 ol. 


Inelele de întărire pot fi montate pe oricare din fețele mantalei 
cilindrice; recomandată este montarea pe fața interioară a acesteia 


8.4.2. Mantale cilindrice verticale, prevăzute 
cu suporturi laterale 


Suporturile laterale, din tablă de oțel, pentru recipientele folosite 
în industria chimică sînt standardizate ; ele fac obiectul STAS 5455—56 
şi pot fi utilizate, în raport cu încărcarea — în kgf — pentru care 
sînt construite, nu numai pentru sprijinirea recipientelor cilindrice, 
ci şi pentru altă aparatură cilindrică derivată, 

Sînt prevăzute două tipuri de suporturi: 

— tip I, pentru recipiente şi aparatură fără izolație termică; 

— tip II, pentru recipiente și aparatură cu izolație termică, cu grosimea maximă 
de 70 mun. 


Tiecare dintre cele două tipuri de suporturi poate fi confecționat 
în următoarele patru variante: 


— varianta a, în cadrul căreia suporturile sînt realizate prin îndoirea cîte unei 
singure bucăți de tablă (fig. 8.5, a); 

— varianta b, care este alcătuită din suporturi tip a, prevăzute însă cu placă 
de întărire (fig. 8,5, b); 

— varianta c, în cadrul căreia suporturile sînt realizate din trei bucăţi de tablă 
neîndoite, sudate între cle (fig. 8,5, c); 

— varianta d, care este alcătuită din suporturi tip e, prevăzute cu placă de 
întărite (fig. 8,5, 4). 


Variantele cu placă de întărire sînt necesare în cazurile în care 
grosimea peretelui cilindric rezemat pe suporturi este mai mică de 


ua De Grosimea plăcii de întărire se ia egală cu grosimea peretelui 


cilindric. 
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SA 


S 


D 


D 


aterale, 


Fig, 8.5. Varianta constructivă de suporturi 1 


Fig. 8.6. Desfágurata unui suport din varianta a. 
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Dimensiunile supor 
i ti at 4 
Diametrul | 


Încărcarea | nominal al mau- Tipul Dimensiunile: 
maximá pe talei ciliudrice, ` |suportu- 
suport Dy rilor RW | 
mm a | tt | b | h | B | H hi | c 


6 600 .,. 3000 — — A 220 |. - 330 len | —— 20 
II 280 280 470 611 458 | 
| 
2 5 830 471 i 
8 800 ,. . 4000 E EE 260 | 455| oe A| o 
nm 340 320 555 722 541 


*) Se vede dir fig. 8,5,c și 8,5,d că R =R, +s 


În fig. 8.6 este dată desfágurata suporturilor din varianta a, 
iar în tabelul 8.7 sînt date valorile numerice ale dimensiunilor lineale 
din fig. 8.5 si 8.6. 

STAS 5455—56 precizează atît condițiile minimale de calitate 
în care urmează a fi confecționate suporturile în cauză, cît şi con- 
dițiile în care urmează a fi realizată — prin sudură — asamblarea. 

Suporturile care fac obiectul STAS 5455—56 sînt confecționate 
din ofel-carbon obișnuit (STAS 500—63), laminat în table groase 
(STAS 437— 62). Se recomandă a se folosi în număr reprezentat de 
o putere a lui 2. | 
În cazul recipientelor confecționate din oțeluri aliate sudarea 
suporturilor pe manta se face cu electrozi din oțel aliat echivalent. 

n cazul recipientelor confecționate din metale neferoase (cupru, 
aluminiu), asamblarea la mantaua acestora a suporturilor din oțel- 
carbon obișnuit se face astfel: se nituiește placa lor de întărire de o 
altă placă, dimensional identică, însă confecționată din același metal 
cu mantaua, iar această ultimă placă este sudată apoi de mantaua 
recipientului. i 


8.4.3. Asamblarea suporturilor la un 
inel de întărire 


Normalizarea pentru sectorul petrol-chimie prevede că suporturile 
laterale care au placă de întărire se vor asambla pe manta numai 
prin intermediul unei centuri. Lătimea centurii va fi egală cu placa 
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arilor Lip I și 1 


Tabelul 8.7 


DER RO O N O a a 


Dimensiunile suportului 


Masa proprie a 
suportului kgf 


porturilor mm desigurat 
m 

er LA | f | E | m 
A i a O 

40 32 20 84 

45 37 —— 20 104 

55 45 | 10 ] 10 | 7 | 160 | ~=- 20 140 

65 53 —— 20 166 

75 61 20 202 


de întărire a suportului. Grosimea centurii trebuie 
egală cu grosimea mantalei cilindrice a recipientului, 
de dublul acestei grosimi. 


să fie cel puțin 
dar să nu treacă 


Se consideră, folosind notafiile de la 8.4.1, că efortul inelar maxim 


în manta se determină astfel: 


pentru cazul mantalelor fără centură de întărire: 


Ginelar == + 


RV 


pentru cazul mantalelor cu centură de întărire: 


SH 


{s — €, — Caf {ka + ha Ven + s — C¿— Ca) 


(sp + $ — C, — Calla + ha Vsp + s = Cr — Ca 


Semnul + indică întindere, iar semnul — compresiune, 


Dimensionarea este acceptabilă dacă : 


| ER Ginelar ES | Gadmisibit | ` 


Pentru cazuri mai frecvente se dau în tabelul 8.8 valori pentru 


coeficienții ki, Ka, ha. 
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Tabelul 8.8 


Valori numerice pentru A,, Åg, A, 


ki 
; Diametrul 
Taput eupottulut, recipientului, 2 4 B d PI 
STAS 5455 -- 56 ” suporturi suporturi suporturi 
ma laterale taterale laterale 
400 14,50 3,18 6,96 
500 19,40 5,04 - 7,78 
I2 600 24,50 6,93 - 16,0 8,54 
700 — 9,00 A 9,22 
800 — 11,20 9,89 
900 — 13,30 10,43 
1000 — 16,40 ` 11,00 


Fig. 8.7. Elemente pentru verificarea asamb- 
lării prin sudură : suport lateral şi manta cilin- 
drică. 


Avînd în vedere elementele date în fig. 8.7, verificarea solicitá= 
rilor în cordoanele de sudură cu care se asigură asamblarea unui 
suport lateral cu mantaua cilindrică se poate face astfel: 


0,353 V 2da)? 
Combinatii = EE Vi J- Es ` 


cu condiţia de verificare: 


Gcombinat < 0,65 Cadmisibit- 


* Este vorba de solicitarea combinată datorită foríecúrii gi întinderii. 
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8.5. Determinarea grosimii mantalelor sferice 


Grosimea mantalelor sferice se determină pentru două cazuri: 


— solicitarea la presiunea interioară ; 
— solicitarea la presiunea exterioară. 


8.5.1. Grosimea mantalei solicitată 
la presiune interioară 


Grosimea mantalei se determină cu ajutorul următoarei relaţii 8.7 : 


ged Ze Ke (8.7) 


20,9 — 
În formula de calcul EE sînt date în cm, iar presiunile gi 
rezistentele în kgf/cm?. 
Pentru adaosul de coroziune C, se recomandă aceleași valori 
despre care s-a vorbit la 8.3.1; iar pentru adaosul tehnologic C, se 
recomandă valorile : 


— 0,2 em, în cazul confecfionárii la rece sau a celei mecanizate, 
la cald și 0,3 cm, în cazul confecționării manuale la cald pentru gro- 
simi de table pînă la 1 em; 

— (0,1 cm, respectiv 0,2 cm, în cazurile precizate mai sus, pentru 
grosimi de table între 1 şi 2 cm; 

— 0,1 cm în cazul confecționării mecanizate, la cald, 0,2 cm în 
al celei manuale la cald si 0 cm în cazul contectionáril la rece, pentru 
grosimi de table de peste 2 cm; 

— cel D 1,4 cm pentra 'mantale sferice turnate din otel si 
cel puțin 1,0 cm pentru mantale sferice turnate din fontă. 


8.5.2. Grosimea montalei solicitată 
la presiunea exterioară 


Se folosește o relaţie de calcul pentru domeniul în care un se pro- 
duce burdusire, ci numai compresiune Bei o altă relație? de calcul 
pentru domeniul în care se produce burdușirea mantalei sferice. 


Primul domeniu de compresiune este limitat de: 


Fie 5854 


sau P, ce 


De Er 


t = < 0,035 = 


iar relația de calcul recomandată este: 


PR 
=P, ceros 


35 — Indrumátorul tehnicianului proiectant 545 


Cel de-al doilea domeniu, al burdușirii, este limitat de: 


58c 1 
>0, 035 Y: * sau P, < — 
Sa to 
iar relația de calcul recomandată este: 
$" 
s= 38 R Ve + Ci + Ca. (8.8) 
to 


Valorile pentru C, si C, sînt identice în cele indicate anterior. 


Determinarea a grosimii fundurilor recipientelor 
cilindrice 


Se iau în considerare următoarele tipuri de funduri: 


plane, sferice, eliptice și conice 


8.6.1. Determinarea grosimii fundurilor plane 


În fig. din cuprinsul tabelului 8.9 sînt reprezentate principalele 
funduri plane care pot fi întilnite în practică ` toate sînt funduri plane 
pline. Dacă în aceste funduri sînt practicate găuri pentru stufuri sau 
țevi de legătură, asamblateț(prin sudură, prin flanse culguruburi sau 
cu prezoane etc.) cu fundurile respective, fundurile devin funduri 
plane gáurite (sau cu orificii), 

Determinarea grosimii fundurilor plane pline se face cu ajutorul 
expresiei 8.9: 


SE y> +C Cy (8.9) 


în care y este un factor de formă, s, D, C, şi Cy sînt dați în cm, iar 
P, şi o, în kgf/cm?. 

Determinarea grosimii fundurilor plane gáurite se face cu ajutorul» 
expresiei 8.10 


s= DVZ x g Si emt + Es (8.10) 
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Tabelul 8.9 


Valori numerice pentru factorul de formă y al funduzilor plane 


Valoarea coefi- 


Reprezentarea desenată a 


cientului de 


Date 


Tipul fundului plan fundului formă suplimentare 
y 
Fund plan nevacordat Diametrul de cal- 
Asamblat cu flangá 0,162 cul, De cores- 
netedă, cu garnitură , punde cu dia- 
pe toată suprafața de metrul cercului de 
contact găuri, 
E ere a er, 
D: = Dy; 
Fund plan racordat 0,25 iar 
Tninim = 3S rană 
Fund plan neracordat i 
Asamblat cu flangá Dog 
netedă, cu suprafață Œ y 
de etanșare redusă D; 
1,1... 0,40 | D, corespunde dia- 
i 2 0.45 metrului mediu al 
1,2. 29 | gatnituril; jar Dag 
13...050 | este diametrul cer- 
i d cului de găuri. 
Fund plan neracordal 14 0.55 
Asamblat cu  flanșă SE 
avind etangarea în 1,5... 0,60 
canal şi pană 
Fund plan nevacordal HENN XX] Se ee NN 
Asamblat prin sudurá ii A 0,5 D, = Du 
5 
a EA 
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în care Zu (în cm) reprezintă valoarea maximă a sumei diametrelor 
găurilor practicate pe același diametru al fundului. Se observă că, de 
fapt, această a doua expresie este cea generală pentru calculul grosimii 
fundurilor plane, deoarece dacă 2, = D ea se transformă în expresie 
corespunzătoare fundurilor plane pline. 


8.6.2. Determinarea grosimii fundurilor 
sferice neracordate 


Se recomandă ca folosirea fundurilor neracordate și neîntărite 
(fig. 8.8) să fie făcută numai pentru presiuni, mergînd pînă la cel 
mult 0,7 kgf/cm* (pentru presiunea manometrică de regim sau pentru 
presiunea hidrostatică de regim, sau pentru suma ambelor presiuni 
menționate). 

Grosimea fundurilor sferice neracordate gi neintárite se calcu- 


leazá — în cazul presiunii interioare — cu ajutorul expresiei 8.11: 
5,6P,D P 

SE EE (8.11) 
Ze, e — Pi 2, 


în care s, Cy, Ca şi D, sînt daţi în cm, iar P, şi o, în kgfjem?. 

În cazul presiunii exterioare, determinarea grosimii fundurilor 
sferice neracordate si neîntărite se face în primă aproximație cu aju- 
torul expresiei folosite pentru cazul presiunii interioare; după care 
se va face verificarea — la burdușire — a fundului, cu ajutorul 
expresiei 8.12; 


P, = 0,028 E, a x A [kgf /cm?] (8.12) 


h 


în care P, este presiunea admisibilá, iar E. este modulul de elastici- 
tate al metalului din care este confecționat fundul, considerat la 
temperatura de calcul, Ambele mărimi sînt date în kgf/cm?. 


Se rămîne la grosimea găsită, dacă 
P, > Pa; 


În caz contrar se măreşte grosimea 
s corespunzător. 

Grosimea fundurilor sferice neracordate, 
dar întărite prin flanşe se determină astfel : 


R 
INg. 8.8. Fund sferic neracor- s= i x=+C Ca (8.13) 
dat şi neintárit. 20,8 =P Da 
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Relaţia este valabilă pentru presiunea 


TORIES de 
interioară, , y 2 
În fig. 8.9 sînt date forme constructive de SA aa 
funduri sferice neracordate întărite prin flange. SA 
În cazul presiunii exterioare, se foloseşte e 

aceeaşi „formulă de calcul, fácindu-se verifi- 


carea la burduşire în același fel ca pentru 
fundul neîntărit cu flanșă. 


8.6.3. Grosimea fundurilor semisferice 


Atât la presiune interioară, cît şi la pre- 
siune exterioară, se determină, evident, ca 
pentru mantalele sferice, în condiţiile pre- 
cizate la $ 8.5. Se recomandă, dacă grosimea 
mantalei este mai mare decît a fundului, sá 


se aleagă pentru ambele elemente valoarea 
maximă, 


8.6.4. Grosimea fundurilor sferice 
racordate 
(forma constructivă denumită 
„miner de coş”) (fig. 8,10) 


Aceasta este una din formele cele mai 
frecvente pentru funduri sferice, 


Pentru cazul presiunii interioare, se re- Fig. dă Tome e 
comandă ca grosimea fundului să fie deter- Sne Ten "ot 


a S SC racotdate, întărit rin 
minată cu ajutorul expresiei 8.14: flanşc. ai 


PDy R 


E n S: z 
EE OO, (8.14) 


unde factorul de formă y se obține cu formula: 
1 ES 
E at £]. 
a 6 i y =) 


În cazul presiunii exterioare, pentru porțiunea sferică a fundului, 


se aplică cele precizate la §8.5.2, atît pentru domeniul compresiune, 
- cît şi pentru domeniul de burdușire. 
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Fig. 8.10. Fund sferic racordat Fig. 8.11. Fund eliptic racordat. 
(forma numită „Miner de coș”): 


Valoarea care se obține, pentru grosimea fundului, se consideră 
valabilă numai pentru fundul prevăzut cu flanșă. 

Pentru fundurile sferice racordate, asamblate prin sudură de 
mantalele cilindrice ale recipientelor respective, se adoptă o grosime 
egală cu a grosimii acestor mantale ori de citelori se obţine, din calcul, 
o grosime mai mică decît a mantalelor respective. 


8.6.5. Grosimea fundurilor eliptice racordate 


Astfel de funduti sînt de asemenea frecvente în practica indus- 
trială (fig. 8.11). 

Este de observat că este nevoie de o porțiune cilindrică D,, cu o 
înălțime ka; minimală, care să permită asamblarea cu flanga sau cu 
mautaua cilindrică, prin sudură, astfel încît efectul asupra porțiunii 
în racordare de rază r să De nepericulos. Pentru ambele forme de 
funduri, STAS 6808—63 prevede ca hoy să aibă următoarele valori 
minimale : 

— 25 milimetri, dacă grosimea fundului este sub 10 milimetri; 

— 40 milimetri, dacă grosimea fundului este cuprinsă între 10 
și 20 milimetri inclusiv ; 

— 1,5 ori grosimea fundului, şi minimum 50 milimetri pentru 
funduri mai groase de 20 milimetri. ' 


Pentru determinarea grosimii, în cazul presiunii interioare, se 
recomandă. folosirea expresiei 8.15: 


s = ¿2% GE . (8.15) 
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unde factorul de formă y se găsește cu relația 
1 D, 2 
rile fear) 


în care D, şi Bra: trebuie luate în aceleași unităţi de măsură. 


În cazul presiunii exterioare se aplică cele precizate la $ 8.5.2, 
cu completarea făcută la $ 8.6.4, cazul presiunii exterioare, calcu- 
lindu-se în locul lui Ry un Rocrivaten, Cu ajutorul expresiei 


R echivalent = RD, 


în care coeficientul de transformare E are valorile din tabelul 8.9, bis. 


Tabelul 8.9 bis 


Valorile coeficientului de trunstormare pentru funduri eliptice 


Raportul | 20 |24 | 28 132 | 36 44 las 

Pon lhetip 

Coeficien- 

tul & 10,50 | 0,57 [0,65 | 0,73 | 0,81 0,99 | 1,08 l1,18|1,27|1,36 


Concluziile de la $ 8.6.4, cazul presiunii exterioare, sînt valabile 
şi în cazul de față. 


8.6.6. Grosimea fundurilor conice 


Din această categorie fac parte fundurile conice racordate (fig. 8.12) 
şi fundurile conice neracordate (fig. 8.13). 

Pentru fundurile comice racordate, în cazul presiunii interioare, 
dimensionarea grosimii se face cu ajutorul expresiei 8.16. 


PD a Rein 
s= En _ x echivalent + Ci sh. Cu (8. 16) 
20,9 -- P, Da 
În care 
D 
A R echivalent RH Se 
“COS Y 


lungimile (grosimile) se iau în centimetri. Diametrul de calcul, D,, 
corespunde cercului mare (de bază) al suprafeței conice, la tangenta 
cu suprafața rotundă de racordare. 


551 


Factorul de formă este 


1 EP 
=-=|3 ); 
IZ A F ; 


În conformitate cu prevederile STAS 6808—63, ha are "urmă-. 
toarele valori minimale : 


— 15 milimetri dacă S,< 5 milimetri; 

— 2S, + 5, în mm, dacă S, = 6...9 mm; 
— S, + 15, în mm, dacă S,= 10...20 mm; 
— Sa + 25, în mm, dacă Ze < 20 mm. 


Pentru calcularea grosimii porțiunii conice se foloseşte expre- 
sia 8.17 : 

PD 1 
EEE X 


20,9 — E, cos a 


s = 


+C, + Ca (8.17) 


Pentru întreg fundul se va considera o singură grosime de tablă, 
şi anume cea mai mare din două calculate. 


În cazul presiunti exterioare, în conformitate cu prevederile normei 
interne M.I.P.C. menţionate, determinarea grosimii fundului conic 
racordat se face astfel: 


— se echivalează fundul conic racorâat, cu o manta cilindrică avînd acelaşi 
diametru nominal, iar lungimea egală cu înălțimea totală a fundului în cazul cînd 
Ben 45%, respectiv egală cu diametrul nominal în cazul cînd 45% < Ze 120°; 

— dacă 2a > 120%, fundul va fi echivalat cu unul plan racordat, dimensiontndu-i-se 
grosimea în consecință; 

— dacă fundul conic este prevăzut cu inele de întărire, lungimea echivalentă 
este chiar distanța maximă dintre două inele consecutive de întărire; diametrul de 
Falen) corespunde cu diametrul cercului de bază al trunchiului de con dintre cele 


Fig. 8.13, Fund conic nera- 
cordat, 


două inele de întărire consecutive; conul întreg poate fi realizat din porţiuni 
tronconice de grosimi diferite, între fiecare două inele de întărire consecutive; 

— fundurile conice sudate direct de mantaua, cilindrică a recipientului uu pot 
îi mai subţiri decît mantaua acestuia, 


În cazul fundurilor conice neracordate în cazul presiunii interioare, 
se precizează că folosirea lor este limitată la presiuni manometrice 
de cel mult 0,7 kgf/cm? sau la presiuni hidrostatice de regim de cel 
mult 1 kgf/cm?, 

n cazul unor presiuni interioare sub cele două limite precizate, 
dimensionarea grosimii unui fund conic neracordat se face conside- 
rîndu-l drept fund conic racordat, cu 

1 
100 
Cînd se întrebuințează totuşi astfel de funduri, la presiuni inte- 


rioare peste cele menţionate, determinarea grosimii fundurilor se va 
face cu expresia 8.18: 


y a ae asa SE (8.18) 


20,9 =P, cos a 


p= wi 


explicațiile şi unitățile de măsură fiind tot cele date pentru partea 
conică a fundurilor conice racordate si presiunea interioară, 

În zona în care se face asamblarea mantalei cilindrice a recipien- 
tului cu fundul conic, trebuie calculate (conform cu teoria învelişuri- 
lor): efortul unitar inelar (tangential), cel axial şi cel de forfecare ; 
dacă vreunul din acestea întrece valoarea o, se va rigidiza asam- 
blarea printr-un inel de întărire. 

În cazul presiunii exterioare, grosimea tablei unui fund conic 
neracordat se calculează conform recomandărilor făcute mai sus, 
pentru partea conică a fundurilor conice racordate. Pentru a< 45°, 
se recomandă ca grosimea fundului să fie egală cu grosimea mantalei 
sau mai mare decît aceasta, iar pentru «> 45° se recomandă ca 
grosimea fundului să fie mai mare decît grosimea mantalei. 


8.7. Consolidarea porţiunilor cu găuri din mantale 
sau funduri 


Pereții cilindrici ai recipientelor, în care sînt practicate găuri, 
trebuie intárifi, Întărirea se face, fie prin sporirea grosimii pereților, 
fie prin întărirea cu inele (contraplacare) asamblate la pereţi, în jurul 
orificiilor. 

Inelele sînt executate din acelaşi metal cu mantalele sau fundu- 
rile în cauză, cu care sînt asamblate prin sudură. 
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8.7,1. Calcularea grosimii mantalelor 
cu orificii neintărite 


În cazul presiunii interioare se face cu expresiile: 


Sp = — = ST Ci + Co, (8.19) 
20 8 — 


în cazul mantalelor cilindrice, rome conice, şi 


sp = PP GE (8,20) 
4o ¿PB — 


în cazul mantalelor sferice. 

În aceste două expresii de calcul, coeficientul'f de slăbire a grosimii 
se stabilește cu ajutorul diagramei -din fig. 8.14. 

În cazul orificiilor din fig. 8.15 a, b, c, se folosește curba A din 
fig. 8.14, în funcţie de expresia 


e 
V Dis = Cu Cal 
in care d, în cm, este diametrul orificiului, iar D diametrul exterior 
al recipientului. 
DacăY mantalele”'sînt întărite prin inele-disc (fig. 8.15, d) grosimea 


s' a inelului de întărire va fi egală cu sa din calculul făcut ca mai sus, 
din care se va scădea grosimea de bază a mantalei (adică s — C, — C SN 


Lățimea b' a inelului-disc va fi egală cu yYD(ss — Cf, — Co). 
În cazul cînd lăţimea inelului-disc va fi b,, în loc de b’, grosimea. 
lui va deveni sı, astfel încît : 


RE AR 


as S 


EH 


Dacă orificiile care trebuie compensate sînt întărite cu țeavă, 
(fig. 8.15, g, k) coeficientul de slăbire B se obține — dacă ştuţurile- 


țeavă nu depășesc mantaua, la interior — cu ajutorul familiei de 
curbe C (fig. 8.14), în funcție de rapoartele AA SÓ E 


a — C — C,” YDSB=C,—C) 
în care s, = Sa Sc in cm, reprezintă pls minimá a peretelui 


DU ” 
țevii. 


554 


is 06 08 10 12 ib 16 18 20 22 24 
LOT 


Fig. 8.14, Determinarea coeficientului de slăbire B. 


Dacă mantaua este depăşită la interior, (fig. 8.15 e, f) grosimea 
ştuțului poate fi redusă cu 20%, dacă m >s, (m fiind depăşirea ştu- 
tului). Înălțimea minimă a ştuțului h, trebuie să fie 


h = Vi GT, 


unde C, şi C, se referă la țeava propriu-zisă. 
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Dacă întărirea” orificiilor se face în chip combinat, si cu inel-disc, 
si cu țeavă-ștuț (fig. 8.15), grosimea si înălțimea uuuia sau altuia 
din cele două elemente se,face după criteriile date aici, astfel încît 
suma posibilității de compensare} parțială a fiecărui element să con- 
ducă la compensarea necesară în total. 


Dacă întărirea orificiilor se face (fig. 8.15 g, h) cu ştuțuri sudate 
de cîte o răsfrîngere (sau cîte un guler) din manta, coeficien- 


Fig. 8.15. Exemple curente privind compensarea orificillor : 


u, b, c — prin îngroșarea mantalelor d — prin inele-disc (contraplacă); €, f, £, 4 — prin 
ştuţuirea orificiului; $ — compensare mixtă, prin contraplaci si ptufuire. 
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— tul de slăbire RB va fi stabilit 
astfel : 


SN 


pentru Ze 4, cu curba B 


pentru — = 1, cu curba Bi 
pentru 0,4 < = < 1 prin inter- 
polare între B’ şi B 


8.7.2. Fundurile sferice 


Fundurile sferice cu găuri 
necompensate se dimensionează 


30 30 în cazul presiunii interioare, ca 
grosime, cu ajutorul relației 
20 20 8.21: 
0 D. A 
10 p s= a na 
j 20 GK 


DU Diagrama din fig. 8,16 per- 
BEE SC Ga mite determinarea de X în GE 


Fig. 8.16. Determinarea coeficientului de tie de coordonatele - RÉI S 
slăbire D. däs 


8.7.3. Fundurile conice 


Fundurile conice cu găuri necompensate se dimensioneazá — ca 
grosime, în cazul presiunii interioare — în condițiile de la 8.7.1, 
corespunzătoare mantalelor cilindrice şi conice. 


8.7.4. Mantale și funduri cu orificii, 
supuse la presiune exterioară 


Pentru determinarea grosimilor necesare compensárilor, se va 
face calculul în condițiile prevázute pentru cazul presiunii interioare 
şi se va lua numai jumătatea grosimilor necesare acestor com- 
pensări. 
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8.7.5. Recomandári privind inelele 
de intárire 


— pentru d sub 15 cm, se va prefera consolidarea porțiunii găurite prin apli- 
carea cîte unui inel de întărire pe ambele fețe ale porțiunii respective de tablă; 

— nu trebuie ca inelele de întărire să intre în zonele de racordare; 

— în cazul presiunii exterioare, secțiunea metalului de adaos trebuie să fie jumă- 
tate din aceea obţinută cu expresiile de calcul folosite aici, pentru cazul considerat, 
care a fost acela al presiunii interioare; 

— calitatea metalului de adaos (inele de întărire, electrozi) trebuie să fie cel 
puțin echivalentă cu aceea a metalului de bază, diu punctul de vedere al proprietăților 
mecanice și compoziției chimice ; 

— se consideri ca ii a deci EE se orificiile ale căror genera- 


8.8. Suporturile de fund pentru recipientele 
cilindrice verticale 


Suporturile de fund, din tablă de oţel, pentru recipientele cilin- 
drice verticale folosite în industria chimică sînt și ele standardizate 
(STAS 5520—57), în chip asemănător celor laterale (v. $ 8.4.2). 
În acest caz, de asemenea, standardizarea la care s-a ajuns intere- 
sează nu numai sectorul Chimic, ci şi pe cel alimentar, pe celde 
industrie ușoară etc. 


Standardul cuprinde patru variante sau tipuri de suporturi: 


— varianta a (fig. 8.17, a), în care suportul este obținut dintr-o singură tablă 
de oțel, prin îndoire (în fig. 8.18 este dată desfágurata acestui suport) ; 


— varianta"b (fig. 8.17, b), corespunzind unui suport varianta a, îusă prevăzut 
cu placă de îutătire; 


— varianta* (tig, 8.17, e), în care suportul este obținut din asamblarea — prin 
sudură — a trei table drepte; 


— varianta d (fig. 8.17, d) corespunzind unui suport varianta c, însă prevăzut 
cu placă de întărire. 


Ca şi în cazul suporturilor laterale, placa de întărire este necesară 
ori de câte ori grosimea fundului care reazemă pe suporturi este mai 


mică de D, prin D notîndu-se diametrul peretelui prevăzut cu 


snporturi. Grosimea plăcii de întărire se ia egală cu grosimea peretelui 
prevăzut cu suporturi. 


Detaliile privitoare la calitatea oţelului din care se confecționează 
suporturile de fund, ca şi la cazurile particulare care se pot ivi, de 
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Fig. 8.17. Suporturi de fund : 


a) varianta a, dintr-o singură tablă îndoită; 
b) varianta b, idem, cu placă de întărire; 
cl varianta c, din trei table drepte, sudate; 
d) varianta d, idem, cu placă de întărire 


Fig. 8.18. Suportul 
fig. 8.17 a, desfăşurat. 


exemplu acela al asamblării cu un fund din alt metal decît acela 
din care sînt confecționate suporturile, sînt absolut identice cu acelea 
— date la $8.4.2 — pentru suporturile laterale. 


Tabelul 8.10 conţine dimensiunile şi încărcările corespunzătoare 
suporturilor de fund standardizate, 
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8.9. Dimensionarea 
Flanselor recipientelor 
cilindrice de presiune 


În acest subcapitol se tra- 
teazá flangele care fac legátura 
între două elemente ale corpului 
unui recipient, sau între corpul 
şi fundul unui recipient, respec- 
tiv între corpul şi capacul acestui 
recipient. 

Flansele recipientelor sînt 
parţial normalizate prin normele 
interne ale M.I.P.C. Astfel: 


NI 1566—60 — Clasificarea  flanşelor 
pentru recipiente; 

NI 1663-61 — Flange plate Du = 
= 400 — 4 000 mu cu 
suprafața de etanșare 
netedă, pentru reci- 
piente cilindrice (fig. 
8,19 si tabelul 8,11); 

NI 1667—61 — lange plate cu etan- 
sarea prin canal gi 
paná pentru recipiente 
cilindrice (fig. 8.20 gi 
tabelul 8.12); 

NI 1666—61 — Flange plate libere 
pentru guler rásfrint 
la recipiente cilindrice 
(fig. 8.21, tabelul 8,13). 


Este necesar să se aleagă, 
de cîte ori este posibil, pentru 
flanşe, dimensiuni normalizate, 
respectiv standardizate cores- 
punzătoare unor diametre no- 
minale de recipiente de aseme- 
nea normalizate sau standardi- 
zate. Sînt, însă, uneori, situații 
în care nu se poate evita recur- 
gerea excepțională la valori de 
diametre între valorile norma- 
lizate, sau mai mari decit valo- 
rile normalizate ; dacă valoarea 


Tabelul 8.10 
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Date numerice pentru suporturi de fund 
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ind de forma fundului recipientului gi de aşezarea (poziția) 


* Dimensiunile H, H,, C şi 1 din fig. 8.17 şi 8.18 dep 


relativá a suporturilor sub recipient 


făcută la comandă, 


nie 


lor treb 


precizarea 


H 
, 


D 


Fig. 8.19. Flangá plată, cu suprafața de etangare 
netedă. 


cu canat PORO E ru pand 
EE 


Fig. 8.21. Flangă plată liberă, pentru guler răstrint, 
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acestor diametre este importantá, practic nu este posibil a se ajunge 
la o stabilire a dimensiunilor flanşelor corespunzătoare decît pe bază 
de calcul pe consideratiuni de rezisteuța materialelor si de condiții 
minimale pentru garniturile de etanșare respective. 

Se recomandă pentru dimensionarea flanșelor proiectul de standard 
german DIN 2505, din 1964. În aceste cazuri, se dau mai întîi dimen- 
siuni flanşelor fu cauză, determinate pe consideraţiuni de interpolare, 
respectiv extrapolare, si numai după aceea se fac calcule de verificare 
a dimensiunilor alese, urmate sau nu de corectarea acestora, în plus 
sau în minus, pentru a se cădea — în final peste dimensiunile cores- 
punzătoare, definitive. 

In cea ce privește flanșele pentru stufuri, țevi, conducte, acestea 
sînt standardizate (STAS 1156-64, 1734-65, 1735-65, 1730-64, 1733-64, 
1731-66, 1741-66, 1740-66, 2250-63 etc). 


8.10. Elemente intrind în compunerea recipientelor 
cilindrice. Standardizare si normalizare 


În compunerea recipientelor de presiune intră o serie de aparate 
şi accesorii. Aplicarea acestora este în majoritatea cazurilor obliga- 
torie, ca fiind reglementată de norme sau instrucțiuni tehnice. 

Se indică mai jos şi actele normative care le prescriu, 


8.10.1. Armături 


Placă de timbru. Instrucţiunile tehnice C4—66 I.S.C.I.R. prevăd 
ca fiecare recipient stabil de presiune trebuie să fie prevăzut cu placă 
de timbru (STAS 4781—61), fixată pe corpul recipientului la Joe "ot 
mai vizibil. Pe placa de timbru trebuie să fie trecute: 
întreprinderea constructoare ; 
numărul de fabricație gi anul; 
presiunea nominală (în kgf/cm?) ; 
presiunea de probă hidraulică (idem); 
presiunea de probă pneumatică (idem); 
capacitatea recipientului (în D: 
greutatea proprie, netă, a recipientului (în kgf); 
temperatura maximă (sau minimă) de lucru a pereţilor recipientului (în *C); 
natura fluidului conținut în recipient etc. 

Precizarea temperaturii maxime (minime) de lucru este obligatorie 
dacă trece: de 300°C, pentru recipientele construite din oțel-carbon ; 
de 250°C pentru recipientele turnate din oțel; de 200°C pentru reci- 
pientele turnate din fontă; de 100°C pentru recipientele construite 
din cupru sau din aliaje metalice pe bază de cupru; de 40°C pentru 
recipientele construite din aluminiu. 


Lipatti 
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Recipientele cu două camere de presiune, adicáavind două spaţii 
“separate supuse la presiuni diferite, trebuie să fie înzestrate cu placă 
de timbru tip II (STAS 4781—61), pe care se notează — pentru 
fiecare din cele două spaţii supuse la presiune — date de genul celor 
de mai sus. 

-Recipientele de ¡presiune cărora li s-au făcut reparaţii capitale 
sau transformări vor fi prevăzute, la terminarea „acestora, cu o a 
doua placă de,timbru tot după STAS 4781—61 gi care va fi montată 
alături de prima placă. 

Plăcile de timbru se fixează cu nituri pe o placă-suport sudată 
de corpul din oţel al recipientului sau prinsă cu şuruburi de corpul 
turnat din fontă al recipientului. Dacă peretele recipientului din 
fontă este subțire și nu permite prinderea cu şuruburi a plăcii-suport, 
se poansonează datele necesare direct pe corpul recipientului. 


Manometru. În conformitate cu prevederile Instrucțiunilor tehnice 
C4—66, recipientele stabile sub presiune trebuie să fie înzestrate 
— de obicei — cu manometru carejsă arate — în fiecare moment — 
presiunea din recipient (în kgf Je. Manometrul trebuie să fie pre- 
văzut cu un robinet de control, cu trei căi şi cu flanșă pentru mon- 
tarea manometrului de control. Un manometru corespunde obligatoriu 
unei singure camere de presiune. 


În raport cu condiţiile de luern sau cu natura fluidului din reci- 
Gent, manometrul poate fi prevăzut cu tub-sifon, cu tampoane de 
ulei sau cu alte dispozitive care să-l protejeze de acțiunea directă 
a mediului de lucru din recipient. 

Verificarea manometrelor, ca interval, evidență etc. se face de 
organele D.G.M.S.I., în couformitate cu prevederile HCM 4499/1953 
şi S.I. 2/1957. 


Presiunea nominalá corespunzătoare recipientului în cauză trebuie 
să fie marcată cu linie roşie pe cadranul manometrului. Eroarea de 
măsură admisă, la manometrele destinate recipientelor stabile de 
presiune, nu trebuie să fie mai mare de 1,5% din domeuiul total 
de măsurare. 


În cazul nd mai multe recipiente stabile sub presiune alcătuiesc 
un singur grup, alimentat de o singură conductă, se poate înzestra 
grupul cu un singur manometru, montat pe această conductă, cît mai 
aproape de locul;în care alimentează aceasta recipientele considerate. 
Aceeaşi excepție este valabilă şi pentru supapă sau supapele de 
siguranță ale acestora. 


Indicator de nivel. Indicatoarele de nivel fac și ele parte din 
armăturile necesare recipientelor stabile sub presiune, În afara necesi- 
tăților funcționale, C4— 1966 cer ca recipientele care conțin gaze 
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Jichefiate sau dizolvate sá fie prevăzute obligatoriu cu indicatoare 
de nivel. Indicatoarele de nivel reglementate sînt: 


— cu sticlă plană (tip Klinger); 
— cu tub de sticlă; 
— cu ferestre circulare de observaţie, cu sticlă, inontate în peretele recipientului 


în cauză, 


Ultimele două tipuri de indicatoare de nivel sînt admise de C4—66 
numai pînă la un P, de maximum 8 kgf/cm?. 

Nu se admite folosirea indicatoarelor de nivel cu tub de sticlă; 
la recipientele care conţin fluide toxice sau fluide care, în contact 
cu aerul, ar putea da naştere la amestecuri explozibile ` de asemenea, 
la. recipientele care conțin fluide combustibile, cu un punct de infla- 
mabilitate sub 60°C. 

Supapă de siguranţă. Instrucţiunile C4—66 mai obligă ca recipien- 
tele stabile sub presiune sá fie prevázute cu cel pufin o supapá de 
siguranță, care sá se deschidă `automat ori de cite ori presiunea din 
interiorul (sau exteriorul) lor depășește presiunea nominală P, pentru 
care a fost reglată. 

Numărul şi dimensiunile supapelor de siguranţă trebuie alese 
astfel, încît să asigure evacuarea suprapresiunii accidentale de îndată 
ce a depăşit cu mai mult de 15%, presiunea nominală, dacă aceasta 
din urmă nu trece de 60 kgf/cm? respectiv 10% dacă presiunea nomi- 
nală este peste 60 kgf/cm?. 

Debitul supapei de siguranță se calculează cu formula: 


M 
Q = 220 F A 


în care Q este debitul supapei, F este secțiunea ei de trecere (în cm?), 
P, presiunea nominală (în kgf/cm), M greutatea moleculară si T 
temperatura absolută a fluidului (în *C). În cazul supapelor cu ventil- 
ciupercă, F — 2,2 dh (d reprezintă diametrul interior al scaunului 
ventilului, iar D inálfimea lui de ridicare). 

Supapele de siguranță folosite la recipientele stabile sub presiune 
sînt fie de tipul cu pirghie şi contragreutate, fie — mai ales — de 
tipul cu arc (acesta e mai puțin voluminos si nu riscă sá fie influențat 
sau accidentat de eventuale loviri din exterior). Recipientele pre- 
văzute cu mai multe compartimente (camere) sub presiune, vor fi 
prevăzute cu cîte o supapă de siguranţă la fiecare compartiment, 

Supapele de siguranță trebuie montate direct pe recipiente, cît: 
mai în partea de sus, ele trebuie să fie ct mai ușor accesibile și cît mai 
apărate de riscul de înfundare sau degradare din partea fluidului, 
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Tabel dimensional pentru funduri eliptice 
(extras din 3L1.P.C., 


P, E Da, 400 500 630 | (0) | | (600) | 
kg /cm' mm Lie mm 100 ! 125 158 | 178 200 — 225 | 
$, mm 4 4 4 Ei 
E hip mm 25 25 25 25 
Lë re H, mm 125 | 150 | 183 | 208 
1,6 E O O = 
Ø dest, mm | 540 661 sis 1. oe 1024 | 1145 
G, kgl 7,5 | 10,8 | 164 | 20,7 ES 
D 4 4 4 4 
„ci 23 25 25 o 
2 p = 0,85...1 H 125 | 150 | 183 | 203 
Ø dest 540 861 sis | as 
G 75 | 108 | 16,4 | 207 
D A H 4 4 4 5 
heb 25 25 "| ze 25 25 25 
25 e =0,83.,.1 H 125 150 183 | 203 225 260 
Ø dest 540 661 815 916 1024 1146 
G 75| 10,8 | 164 | 20 25,9 40,5 
s 4 4 4 5 5 5 
zi 25 25 25 25 25 25 
si ge H 120 150 H 183 EN 225 250 
O dest. 540 | 661 815 917 1 026 1146 
, 6 aal 108 | 164 | 259 32,5 40,5 
OBSERVAȚII: Materialul: OL, 38, STAS 500—63; OIK 2, SPAS 2883—62. 


Grosimile din tabe? includ numai adaosul tehnologic C, 
Dimunsiunile (D,) din paranteze vor fi evitate, 


Dimensiuni literale conform fig, 8.11, cu precizarea că H ko; + ep 


— Dimensiuul literale conform fig. 3,11. 
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racordate, la presiune interioară 
N.I. 1931—61) 


Tabelul 8.14 


1000 | (1125) | 1250 | (1400)| 160 | (1800) | 2000. | 250 | 3150 | 400 
250 | 281 | 318 | 350 | 400 | 450 | 500 | 625 | 788 | 1000 
4 4 5 6 7 
25 25 25 40 40 
e — 
275 | 306 850 828 1040 
1266 |1417 |1568 |1750 3111 3 800 4 930 
39,5 | 48,5 296,0 562,7 1 048,9 
4 5 5 |. 5 5 5 5 8 D 7 
25 25 25 25 25 25 25 40 40 40 
-—— A A —_— 
275 | 306 | 338 | 375 425 475 525 865 828 1040 
1266 |1418 |1570 |1751 ER 2 235 2477 3113 3 900 4980 
805 | 62,0 f 760| 94,5 122,4 163,9 189 358,9 562,7 1 048,9 
5 5 5 5 5 6 6 6 7 8 
25 25 25 25 25 40 40 40 40 __ 40 
275 | 806 | 338 | 375 425 490 540 665 828 1040 
În. — 
1267 |1418 |1570 |1751 1 993 2267 2 509 3113 3 902 4 932 
49,5 | 62,0 | 760| 94,5 122,4 158,0 232,7 368,3 656,8 1 199,2 
5 5 5 6 e e 7 7 8 10 
25 25 25 40 40 40 40 40. 40 40 
KT med mme  _—_—_—  —_—_—_—_—_—_— - - 
275 | 308 | 338 | 300 440 490 540 ges 828 1040 - 
1287 |1418 [1570 [1782 2 025 2257 2.510 3115 3 904 4035 
A — | _ _  ——————  — - - 
45| 620 | 76,0 | 117,4 151,6 158,0 271,9 418,6 251,4 1 500,8 


569 


8.10.2. Guri de vizitare 


După instrucțiunile tehnice C4—66, recipientele stabile sub pre- 
siune, al căror D, > 800 mm, trebuie să fie înzestrate cu cel puțin 
o gură de vizitare ovală de 425 mm X 320 mm sau rotundă, cu dia- 
metrul interior de cel pufin 400 mm. Ín aceleasi condifiuni de dia- 
metru D,, recipientele stabile sub presiune care conţin fluide toxice 
trebmie să aibă guri de vizitare mai mari: 450 x 400 mm respectiv 
450 mm diametru interior, pentru cele rotunde, 

Recipieutele înzestrate cu funduri demontabile nu mai necesită 
guri de vizitare, 

Recipientele stabile'sub'presiune cu D, < 800 mm vor fi prevăzute 
numai cu gurifde curăţire (ovale, de cel puțin 120 mm x 100 mm sau 
rotunde, cu diametrul de cel puțin 100 mm). Gurile de curățire vor 
fi astfel dispuse, încît să permită examinarea — din interior — a 
cordoanelor de sudură longitudinale şi transversale. Recipientele mai 
lungi de 4 500 mm vor fi prevăzute cu guri de curățire şi la cele 
două capete. 

Gurile de vizitare trebuie astfel dispuse pe corpul recipientului, 
încît să fie uşor accesibile şi să permită, fără riscuri, intrarea şi ieșirea 
omului. 

În cazul recipientelor cu D, > 800 mm, în situații în care forma 
sau destinaţia recipientelor stabile de presiune nu permit practicarea 
unor guri de vizitare normale, instrucțiunile C4—66 acceptă — în 
mod excepţional si cu avizul I.S.C.I.R, de la caz la caz — ca în 
locul acestora să fie folosite guri de vizitare de mărimi reduse (STAS 
2263—66) ; sînt admise şi guri de curățire de 150 mum x 100 mm, 
în număr îndestulător astfel aşezatiîncit sá prilejuiască o revizie cît 
mai corectă şi cuprinzătoare a recipienfilor în cauză. 


8.10.3, Standardizare și normalizare 


Folosirea în masă a recipientelor stabile sub presiune (si chiar 
a celor fără presiune), în industrie, duce la întocmirea de norme 
interne, de standarde de stat, privind tipurile, dimensiunile de bază, 
elementele componente tratate pînă la ultimul detaliu de execuţie, 
calculele de rezistență, prescriptiile tehnice privitoare la probe, recep- 
tie, etc. În felul acesta se ajunge la creşterea calităţii produselor în 
cauză, la împiedicarea proiectării multiple, la reducerea judicioasă 
a numărului de tipuri si de forme constructive la scăderea prețului 
de cost al produselor etc. 

În cadrul sectorului chimic din Republica Socialistă România s-a 
întreprins din 1956 o acțiune susținută de crearea de norm iuterne 
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şi standarde în domeniul considerat. Astfel, în afara , Instrucftiunilor 
tehnice C4—66”, datorite I.S.C.I.R, şi în afară de norma internă 
experimentală 1828—64 (datorită M.I.P.C.) există o serie de STAS-uri 
şi norme interne referitoare la acest capitol. 

Fundurile plane (tabela 8,15) se execută de obicei din OL 38 sau 
din OI, 42 STAS 500-—63 şi;sînt folosite pentru recipiente la presiuni 
atmosferice san hidrostatică, rezemînd pe o suprafață de sprijin 
plană şi continuă, 

Pentru calcularea dimeusiunilor la funduri eliptice racordate la 
presiune interioară şi la funduri plane se dau tabelele 8.14 și 8.15, 

Instrucţiunile C4—66 prevăd şi posibilitatea înlocuirii supapelor 
de siguranță prin membrane de siguranţă, cu aprobarea de la caz 
la caz a I.S.C.I.R.-ului, ori de cîte ori sînt împiedicări constructive 
(de montaj) sau ori de cîte ori fluidul din recipiente poate pricinui 
infepenirea supapelor. Pentru astfel de membrane s-a întocmit 
NIE 2536-62, M.I.P.C. 

Mai există norme iuterne dimensionale M.I.P.C. pentru supape 
de siguranță, indicatoare de nivel, guri de vizitare etc, 
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Fig. 5.85. Mecanism de actionare al unei mori tubulare cu bile: 


— motor electric principal; 2 "— cuplaj'elastle cu bolfuri; 3 — reductor principal; / —- cuplaj en gheare (unisens); 3 — motor electric auxiliar; 6 — cuplaj elastic; 7 — reductor auxiliar; 8 — cuplaj 
cu dinți; 9 — cuplaj fix cu discuri; 70 — As priucipal; /f — cuplaj cu lamele; 72 — ax cu pinion pentiu acţionarea morii, 
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“Numerele de sub recipiente indică tipul acestora, 
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Tabel pentru determinarea coeficienţilor de corijare pentru angrenarea cu alunecare specifică egalată 


Tabelul 7.4.10 
După J. I. Dicker [6] 


gr HIE wn i , A ] Ep "7." T Wegen e WW 
A Za 14 | 13 | 16 | 17 | 18 | 19 20 | 21 | 22 | 24 | 27 | | 32 | 40 | su | 60 | 72 | 90 
o > e 
E 0,936 0,958 0,940 0,943 0,946 0,948 0,950 0,952 0,954 0,960 0,967 | 0,981 0,999 1,023 1,046 1,073 1,117 
pié [Es 0,468 0,411 0,483 0,489 0,495 0,501 0,507 0,51 0,514 0,521 0,529 10,540 0,948 0,554 0,555 0,555 0,557 
a 271230" 2790311” 2695224 26%43'277 26%34'58"" 2692655” 26°18'33” 26°10°54” 26"06'31" 25%50'30"* 25%32'18"" 23"01'10% | 24%34"14"" d 2490317 23*39,38,' 2931744 22%33'08"" 
| E 0,900 0,903 0,905 0,907 0,909 0,911 0,913 0,915 0,920 0,926 10,937 0,955 0,977 0,999 1,025 1,065 
15 | č 0,450 0,451 0,464 0,471 0,478 0,485 0,489 0,493 0,490 0,508 „0,519 0,528 0,535 0,536 0,536 1,537 
a 2803911” | 2693348 | 28220027" | 2601355 | 2670602” | 2505840 | 25051355” | 25°4509 | 25%82"28” | 2501518 | 24%5108% | 24%20'25"" | 23051112 | 93098156” | 23299'447 | 22450" 
E 0,864 0,867 0,989 0,871 0,873 0,875 0,877 0,881 0,886 0,896 0,913 „0,932 0,955 0,980 1,016 
16 | E, 0,432 0,439 0,446 0,453 0,460 0,464 0,409 0,477 0,186 0,498 0,510 0,518 0,519 0,512 0,523 
a 26%08'50* 2601'12" 25%59' 40 25%46'31” 25%39'37"* 25224302“ 25%27'02"* 25%15'02"" 24%58'357 däer: 24%07'19'* 23%39"25" 23*18'52*” 2295912" 2293704” 
PR A A | | Gesi Ze e E A A A | A 
E i 0,828 l 0,830 0,832 0,834 0,836 0,838 0,841 0,841 0,857 0,973 0,891 0,912 0,938 0,969 
171 0,414 0,421 0,426 0,435 0,440 0,445 0,455 0,465 0,471 0,491 0,500 -0,501 0,504 0,508 
e 23%40'43 | 2593846 | 15927704 | 25920187 | 2371447” 25%08'55" | 24%57'54" 2403970277 | 242700" 23%54553" | 23928'40” | 23%09'047 | 22256'43” | 2202926” 
A A A, E — = | 
E 0,782 0,794 0,796 0,798 0,799 0,803 0,809 0,819 0,832 0,851 0,870 0,893 0,924 
18 f č 0,398 0,403 0,410 0,416 0,421, 0,431 0,444 0,437 0,472 0,483 0,488 0,481 0,494 . 
a 25914477 | 25%08'40', | 2500248” | 2495716” | 2495134” | 24941317 2492757" 2420815” 2494224 | 23°18'12” 229599307 | 2241517 2202204” 
GE A E E A PEE E PE AAPP PEE E PP O 
| 
E 9,756 0,759 0,760 0,761 0,765 0,770 0,779 0,792 0,810 0,827 0,850 0,880 
191% 0,378 0,385 0,391 0,397 0,409 0,122 0,497 0,453 0,465 0,470 0,470 0,479 
a 2405099 | 12404532” | 24°40'05” 243800 | 2492542 | 24812427 | 233423 | 28%30'20 | 2300740” | 22049743” | 2298334” | 2201500” 
cl besi =: chen ed 
E 0,720 0,721 0,723 0,727 0,732 | 0,740 0,753 0,770 0,788 0,806 0,836 
20 | E. 0,360 0,367 0,374 0,396 0,400 0,418 0,435 0,148 0,453 0,459 0,465 
„a 24928'10% | 2492310” 1418539" | 24%10'03% | 23%88,057 | 2840527 | 2301840” | 2205711” 2294039“ | 22025*0B% | 2200747 
i 
E 0,684 0,885 0,689 0,694 4,702 0,713 0,731 0,746 0,765 0,792 
21 |& 0,342 0,349 0,361 0,377 0,396 0,415 0,429 D,437 0,443 0,449 
a 24PU7'03' | 2400235" | 23%54'45" 2394357 | 29%27'567 | 23%07,00 | 22947713“ | 22930139” | 22017113” | 9290142” 
i 
D 0,848 0,652 0,657 0,664 0,674 0,890 0,708 0,723 0,750 
22 | ¿ 0,324 0,337 0,354 0,375 0,395 0,411 0,421 0,421 ! 0,434 
a 23%41'48"" 23%40'08"" 23230'05” 231516" 22%56'26'" 2299704 2222507 22%9'0Y* 2195355" 
o A O | O | RR | E = — — 
E 0,576 0,580 ‘0,588 0,597 0,612 0,626 0,642 0,655 
241% 0,288 0,308 :0,382 0,355 0,374 0,394 0,395 0,403 
a 2311141" 2220234 22*50'09"" 22"3326" 2217/51" 22%05"32* 21%53'51” 21%40'45” 
y 4 GES ` i 
0,505 10,513 0,525 0,534 0,547 0,551 0,585 
0,259 10,288 0,317 0,338 0,349 0,381 0,374 
223618" 22*20'21* 22°1242” 21"59°00” 2194846” 21°38'35” 2192805” 
PRO! 
0,447 0,437 . 0,170 0,483 0,505 
0,279 "0,805: | “0,319 * Dan ` 0,344 ` 
21"32'08'! 21%41'05” 2132'46"" 2192440” 2191535” £ 
0,362 0,371 0,382 0,393 0,405 0,428 ! 
0,194 0,342 0,272 0,287 0,302 0,318 
740427? | 2109210” | 2192345 | 21917705” | 2191033” | 21%3'25" 
| i 
A E A SN aa Rac EREI | PR pe a i 
i 0,211 0,280 0,289 0,308 
| 0,210 0,230 0,252 0,274 
! 20958'30” 20%54'23"" 20%49'40"" EW Cé 
| 
' 0,164 0,175 0,193 
0,113 0,200 0,226 
20%32'00” | 20929558" | 20028111" 
| 0,026 0,041 
y i 0,095 0,131 0,168 
i 2090318” | 200439” | 20%06'05 


Tabelul 7.4.10 continuare 


110 | 140 | 170 | 200 
1,164 1,235 1,305 1,374 
0,558 0,558 0,559 0,559 

2203412” 2291409 2200000" | 2194942" 
1,109 1,175 1,241 1,307 
0,538 0,538 0,539 0,539 

2202645” 2270132" 21*51*09* 21944240 

1,057 1,118 1,181 1,244 
AXZ. 0524 0,525 0,525 

2291934 22%01'09 21°48 37” 210408 
1,008 - 1,066 1,124 1,184 
0,510 0,510 0511 Ost 

Sun" | 2195523” | ogosig” | ooge” 
0,961 1,015 1.069 1.125 
0,406 0,496 0,497 0,497 

2200626” 2124848” 21°38 18” 2192951” 
0,914 0.967 1,017 1,070 
0,482 0,482 0,483 0,483 

2193956” | 21%44'28" | 2508330” | 9199535" 
0,809 0,919 0,967 9,017 
0,467 0,168 0,469 0,469 

21953547 ' | 2193909". | 2102846” | 2199110 

| 0,824 0,871 0,917 0,965 
i 0,452 0,453 0,454 0,454 
2194742” | 2193400" | ggeggro | 2101700” 
¡0,780 0,826 0,870 0,915 
0,437 0,438 , 0,440 0,440 

2194151 | 21098'55 2101942” | 2191255" 
0,695 0,738 0,778 0,818 
0,407 0,409 0,410 0,410 

2193015” | 2191914” | 2701105 | 2190805” 
0,611 0,649 0,887 0,727 
0,380 0,385 0,386 0,388 

1 21*19'09" | 210925" | 2100240” | a0051'40” 
0,529 0,584 0,599 0,636 
0,355 0,363 0,361 0,371 

2190810” | 2120000” | 20054725” | 20°30'16” 
0,448 0,451 0,514 0,547 
0,329 AU 0,348 0,355 

2095725" | 20°50°59° 20%46'33" EN EN Dei 
0,329 0,360 0,389 0,421 
0,287 0,302 0,310 0,313 

2094149" | 20%38'00" | 20%35'00'" | 20%39'00” 

0,212 0,239 0,267 0,297 

0,244 0,262 0,274 0,282 
20"26,44 | 20%25'06” | 2002954” | 20%23'16% 
0,058 0,082 0,108 0,132 
0,188 0,213 0,225 0,234 
20%07'16” 20%08'36** 20209'40'* 2091018” 


Maárimile caracteristicilor de proiectare ale angrenajelor melcate cilindrice Tabelul 7.5.5. 


63 80 100 125 160, 200 260 
A EA AA OREA E A ERA A e pc z 
dd 4 | D D D i 13 6 $ 
la ai Za Ei Ki | Za Zs 23 LE] 
lee aa = ale = a zen d 1 2 | 3 | 4 1 2 | E | 4 1 l 2 | 3 | 4 1 | 2 | 3 | 4 n =ija = la =la = 1 2 | 3 4 


51 


25,5 | 17 


12,8 | 68 
2 13 |50|50|25 16,7 | 12,5 | 67 
49 | 49 | 24,5 | 16,3 | 12,3 | 66 


44 }| 29,3 |22 
16,8 | 87 | 87 | 43,5 {29 | 21,8 


16,5 | 86 | 86 |43 [28,6 | 21,5 


13,3 69 


45 122,5 | 15 11,3 | 61 | 61 | 30,5 | 20,3 | 15,3 | 78 | 78 | 39 


26 19,5 i 
44 |22 14,7 | 11 60 | 60 | 30 20 15 77 | 77 | 38,5 


25,6 | 19,3 


1 - : 
dE 14 10,5 | 55 | 55 | 27,5 | 18,3 | 13,8 | 72 | 72 |36 |24 18 95 | 95 | 47,5 [31,6 | 23,8 


20,5 
40 | 40 | 20 


13,6 


45,5 
133 |10 |54 154 |27 |18 [13517070 [35 


| 30,3 | 22,8 
90 | 45 


30 |22,5 


34,5 [23 117,3| 89 | 89 | 44,5 | 29,6 | 22,3 
2,5 12 52 | 52 |26 |17,3|13 | 68 | 68 |34 |226|17 |88! 88 144 |209,3|22 
51 | 51 | 25,5 |17 |128| 67 | 67 |33,5|22,3|16,8| 87 | 87 |43,5129 ¡21,8 
42 
41 | 41 [20,5 | 13,7 | 10,3 | 54 | 54 [27 [18 |135|71 | 71 [35,5 | 23,6 (17,8 | 94 | 94 [47 [31,3 | 23,5 
46 | 46 |23 (153|11,5] 60/60/30 |20 |15 |80¡80 | 40 |26,6]20 | | | 
45 | 45 | 22,5 |15 [11,3] 59 | 59 [29,5 | 19,6 | 14,8 | 79 | 79 | 39,5 | 26,3 | 19,8 | | 
i H 
i d E 
"TI ICH DÉENEN III TT i i 
52 | 52 [26 [173|13 |70 |70 |35 |23,3|175) 90 | 90 [45 [30 [22,5 
69 | 69 [34,5 [23 |173 f 89 | 89 | 44,5 | 29,6 | 22,3 
| 51 | 51 |25,5|17 |128 17, 29,3 | 22 


O 


"IT 
TTT E 
i 


53 | 26,5 | 17,6 | 13,3 | 68 


40 | 40 | 20 19,3 | 10° | 52 | 52 | 26 17,3 | 13 67 


| 


24,5 | 16,3 | 12,3 | 63 


ip 


45 | 45 [22,5 15 11,3 | 58 | 58 | 29 19,3 | 14,5 SE 25 18,8 | 97 


| | | | | 

| | i 43 | 43 | 21,5 | 14,3 | 10,8 | 55 55 127,5 | 18,3 13,8 | 71 

i ` f 42 |42 |21 |14 |105 | 
ij 41 | 41 |20,5|13,7|10,3| 54 | 54,27 |18 |135| 70 

llas lalo les ratele a ha e a ls E, el E RER, e E ze ul ¡E ` | 

H | | i 
CH | | | | | 48 | 48 |24 fie t12 | ca 
| | Ss | | ! 62 
| | | | | 47 | 47 | 23,5 | 15,6 we | 61 
| ells EE E ad | d a SÉ | i Ke 
i | 

| | | | | 43 | 43 | 21,5 | 14,3 | 10,8 | 56 
| | j a2 |42 |21 li f105| 55 
| | | | | D A | | 41| 41 [20,5|13,7110,3 | 54 


43,5 | 29 


48,5 | 32,3 


32 


47,5 | 31,6 


29,3 


27,3 | 20,5 


40,5 | 27 


26,6 


20,3 


20 


Tabelul 7.5.5. continuare 


1355 | 23,6 | 17,8 93 | 46,5 |31 | 23,3 
92 |46 [30,6 | 23 
23,8 | 17,5 91 (45,5 | 30.3 | 22,8 
] 
2 1158 81 [40,5 |27 Lanz 
ps 15,5 
20.3 | 15,3 80 |40 [26,6 |20 
18,6 | 14 73 | 36,5 | 24,6 | 18,3 | 93 
18,3 | 13,8 72 |36 |24 |18 192 
18 Is 71 | 35,5 | 23,6 | 17,8 | 91 


H 
E 
j CECR forţe Reacţiile forţei Reacţiile forței 
ZS 
h la Wi 
I = P Ppi Du = Pi. 
Qı Q în d la sI r i gë h iI t h mE h 
u | gu- A Pm =P, —— |Py = P.” 
D" * 1 = 4y* 411 = BEEN 
E E ER JE 
mt |o A [ip pp P h 
ur = E +L ru = P, LEL mt ` E 
E A AA Y A pe 
TV ASS IV = m luv > ii 
AO DA ini, TE 


H 


Sareinilo pe reazemele angrenajalui cu mele 


Yorjele radiale care acţionează pe rcazemele ambilor arbori 


In sensul de rotaţie al acelor 
de ceasornic 


In cazul clicei spre dreapta a şurubului fâră sfirşit și la uu sens 
de rotație spre dreapta 


A 


d 


Sarcinile rezultante| pe rulmehfi 


In sens contrar al rotației acelor 
de ceasornic 


"at = Y Qi + (Pry Pro) | Y oh + 


(Prr Ru) 


Observaţii : 1, Forţa periferică Q a şurubului fără sfîrşit se determină ca şi forța P. 

2, Coeficientul de frecare între dinţii angrenajului cu mele este f = 0,02 — 0,03pentru șuruburile fără sfârșit călite şi rectificate şi pentru cazul coroanei din bronz roții dinţate elicoidale (roata 
melcatá). În cazul unor condiţii nefavorabile de funcționare .a angrenajului cu inele, coeficientul de frecare se măreşte. În cazul frecării fontă pe fontă acest coeficient este fa- 0,1. 

3. Reacţiile axiale ale forţelor Q şi P, sînt suportate numai de unul din reazeme pe arborele respectiv. ; 


sin æ 


4. P, =Q- 


în care: 


= este unghiul elicei şurubului fără sfîrşit : 


` H 
cos e, sin r + f» Goss 


"cos n + 


P, = Q: 
: COS A 


- sin = + fcoss 


A — înălțimea de ridicare a elicei gurnbuluiliárá sfârșit; ` 


ECH EE on NI) aio 2 
Ru Al SL + (Pr Qur) Ry = Vri E (Pr + 9) 


i 


2 e a "ef 7 a | 
"ees Vi, + Ach + dl SE Vir E (Piy Q1v) R y = 


A al 


In sensfl de rotaţie al acelor 
| de ceasornic 


= Vaii (Pi Pi 


In gazul elicei spre stînga a șurubului fâră sftrşit şi la un dens 
de rotație spre stinga 


' 


i — pasul axial al şurubului fără sfîrşit ; 


a — numărul de începuturi ale şurubului fără sfirgit, 


Anexa 7.5.1 


In sens contrar al rotației acelor 
de censoruic 


di (Pr ZE Pra) 


Lë oi H 
Rut SS VER KN (Pru + Rin) 


Anexa 7.5.2. 


Tipul melculul 
| Modulul axa! 
Numarul de dinți 
| Sensul înclindrii Amteluj 


Unghiul elice! de referință 
Unghi de presiune a 
normal de referință | en | 20 
Profitul | en axial ol 
„| Ínaltirii capului. 
denturi de referință foa 


E | Coeficientul oxial at 
Sevagóuri | Joculur de 
es 16 | referintá 


D WA e E 


(E | Turatia melcului ` | 
15-450 | Clasa de precizie STAS 6461-61 
Diametrul de referință 


Coeficientul diametral 


Pasul elicei ; | 
| Numărul desenului | — 
Roata 
. d de dinfi E 
mielesta Numdrul de dinji 2 
Deplasarea specifică f, 
frontatd o danturij E 2 
ii aaa Secțiunea B-B Distenta dintre axe In angrengj Á ¿OR 
e i | Jocul minim dintre flancuri ¿mín | 013 
D Í j Apa 


| Abaterea pasului axial 20.022 |t0 
Eroarea cumulat o pasuluioxial (Ee Pa |*0 L 


i 
e) Coto 3.5 se vo modifica în funcţie Deraliul C el GE E? 
de oboterea dlomelrului exterior. scara af Rugozitatep degajarilor 
.* 8) Cou superficial adne 05, la duri= Gaurile de centrore B2 STAS 1361- 61 
WP Joie de 45-50 HRC Tratament termic imbunalățit Je duritatea ce 230- 240 HE cupă vesrogoré 
Ovolitalea el contcifatea mox, 0.025 Fundul canalului de pană racordat 05 -45° 
Restul Ey 


Rugozitatea suprofejelèr Rancurilor 
donturii : $ Y 
E NO Si rectificat 
ta melci E Y 
Dontura melcilor E călilă superficial 
adînc 0.5 la ourilale de 50-55 HRe 


Verifica? 
ntr STAS 


A3 a 297x420 


Anexa 7.5.3 


COPA Y IS 


Ai 
2 

Cremaliera de referința 
Deplasarea spec. a profilului -0,5 


Deplas. spec. normală a prof. En - 


ină/țimea dintesui (informal) A 450 


Nr. desen rojù dintate conjug. ed 1082 - 2137 
Nr. de dinți al roții dinj. conjug. 


d 7 


baza tehnologica 
sevo marca 0 


Sa 


Se va marco 
34/2/-05 


Muchile canturii debavurale 
Douro filetotá tesitácu 120° 
Muchiile tesite lo US -45* 


Scara 2:1 


970| jeu |-0060| 0 | 
30] e | o foa 


125 
Restul v4 


Proíecto! 


D 
3 
S SH 


Verificar 
Contr, STAS 


ge 1.16 


intatá cilindrică 34/2 
REDUCTOR 


A4 a 210 » 297 


Anexa 7.5.4 


Numărul de dinți 


Modulul frontal maxim 


Sensul de închinare 


F Unghiut oe oparenare E 
Roata |- —- VOCAL ai 
PA pland de | loeficientul frontel al 
S EL deg îndiținui copilei 
g SAN referința ALETA >- 
Y ZA Zei? 
E F oeficientul frontal al 
S FA N ecului ta fund 
05-45 A , ans Curba danturi pe roala plană 
Su Gef , Ka Heidenreich 
) e are i Maşina la core se prelucr. dontura | foo beck 
dl (VU LT DEES RECH 
D KI 3 D ficd i 
3 . Deplasarea specified norinald a 
| jg A ai R S SN Pro Falo 52 
q e mari A A An En 
o > p S A SG A ge $ Nr. ge desen at rofi dinfate pereche EN 
Mm goi A > š Se vo merca a äre Înipieună A Se a 
Se Al i È 34-04 Cu butucul 1064: 21,116 Pr. de dinți al robi ainlale pereche |] 
Cé, A E e 
m Y d Deplasarea specifică normold a 
Z profilului roții dințate pereche E, 04 


Unghiul dintre axe 


BE 


Aboterea unghiului dintre oxe 


Toleranto bati radiale a danturii | Ter 


Bozo telmo- 
logică se va 
marca cu 0 


H 


t 
Dimensiuni pe conul suplimentar mard 
în secfrunea normală j 


Muchiile danturii, debavurafe, 


Laura 450 JEI şi suprafața bozei se vor rectifica 


; pi... Oupd cementare și colire. 
7raiarnert fermic: 


Cementare fip E 
Duritatea fioncurilor 55-60 HRE 
Grosimea stratului cemento! ol dintilor 05101 


Călirea se va face sub presă in dispoziliv. Restul e? 


i j Etgen Le 
Se va tesi după executorea, — pe ME E je, Sai] 
verificarea și recepfio - HINA ua PN | Ll | | 
narea centurí EL k | | (— e 
WE WE A E A SE RA AAA 
CARES EA 


] 
etatiul A 
| scora £l 


n 

Desenat 

SS == 1064 - 21. 25E GC? 
Zant STAS || | 

Aprovat |__|] < < < [Moson 


1:2; Fl Roatá dintətă conică 
45 x 3,4 -0,4 


P 


Seege? - S A ia alara iig 


e 
t 


